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Introduction 


§ 1. La Hidraulica como disciplina 

La parte de la mecanica que estudia el equilibrio y el movimiento 
de los liquidos, asf como la accidti reciproca de las fuerzas del Hquido 
y de los cuerpos sumergidos en el, se denomina hidromecanica . Si 
ademas de los liquidos se estudia tambien el movimiento de los gases 
y el de cuerpos solidos en un medio gaseoso (aereo), recibe el nombre 
de aerohidromecanica. 

Una rama de apiicacion de la mecanica de los fluidos es la hi¬ 
draulica, para lacuai escaracteristicocierto grupo de cuestiones y pro¬ 
blemas tec ni cos y metodos para su solucion. 

La hidraulica se define generalmente como la ciencia que trata 
sobre las leyes del equilibrio y movimiento de los liquidos, y la apii¬ 
cacion de dichas leyes a la solucion de problemas practicos. Esta 
definicion requiere ciertas precisiones y exp Head ones. 

En hidraulica se estudian principal mente los flujos de Hquido 
dirigidos y limit ados por paredes resistentes, es decir, corrientes en 
cauces abi’ertos y cerrados. En la nocion de «cauce» incluiremos tod os 
los dispositivos que limitan y dirigen la corriente; por consiguiente 
no solo los lechos de los rlos, canales y vertederos, sino tarnbien diver- 
sas tuberias, boquillas adicionales, elementos de maquinas hidrauli¬ 
cas y otros dispositivos, en el interior de los cuales fluye el Hquido- 

De modo que se puede decir que en la hidraulica se estudian, 
principalmente, las corrientes interiores de los liquidos y se resuelven 
los problemas «interiores», a diferencia de los problemas «exteriores» 
ligados con el flujo exterior de un medio continuo por la superficie 
de los cuerpos, lo que tiene lugar durante el movimiento de un cuerpo 
solido en un Hquido o en un gas (aire). Estos problemas «exteriores» 
se estudian en la aerohidromecanica, los cuales, debido a las nece- 
sidades de la aviacion y de la construccion naval, adquieren un desa- 
rrollo considerable. 

Conviene senalar que habitualmente al termino de «liquido» se le 
atribuye un sentido mas amplio en la hidromecanica que en la vida 
cotidiana. En la nocion de «liquido» se incluyen todos los cuerpos 
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para los cuales es caracteristica la propiedad de fluidez, es decir, la 
capacidad de deformarse como se desee bajo la accion de fuerzas por 
pequenis que estas sean. Por eso, en esta nocion van incluidos tanto 
los liquidos habituates, ej decir, los asi llamados de gotas, como tam- 
bien los gases. 

Los primeros se caracterizan por que cuando estan en cantidades 
insignificantes toman una forma esferica, y en grandes volumenes 
forman, como regia, una superficie libre. Los liquidos presentan una 
particularidad importante, consistente en una modification infinita- 
mente pequena de su volumen al variar la presion y la temperatura, 
por lo cual son considerados generalmente incompresibles. Los gases, 
al contrario, disminuyen considerablemente de volumen bajo la 
accion de la presion, y se dilatan ilimitadamente si la presion es nula, 
es decir, poseen gran compresibilidad. 

Pese a dicha diferencia, en ciertas condiciones, se puede considerar 
identicas las leyes del movimiento de los liquidos y de los gases. 
Su condition principal es un valor pequeno de la velocidad de la 
corriente del gas en comparacion con la velocidad de difusion del 
sonidt) en este. 

En hidraulica se examinan principalmente los movimientos de los 
liquidos, y en la mayoria de los casos, estos ultimos son considerados 
incompresibles. En cuanto a las corrientes interiores de gases, cabe 
senalar que estas pasan a la esfera de la hidraulica solamente cuando 
las velocidades de su corriente son considerablemente menores que 
la velocidad del sonido y, por consiguiente, cuando se puede despreciar 
la compresibilidad del gas. Semejante movimiento de los gases se 
observa en la practica bastante a menudo: el flujo del aire en sistemas 
de ventilation y en algunos gasoducfos. 

El estudio del movimiento de los liquidos y, maxime, el de los 
gases es un problema mas dificil y complicado que el estudio del 
movimiento de un cuerpo absolutamente solido, puesto que, en la 
mecanica del cuerpo solido teneyios un sistema de particulas rigida- 
mente entrelazadas, mientras que en la de los liquidos se examina 
un medio compuesto de gran cantidad de particulas en movi¬ 
miento. 

Incluso el celebre Galileo dijo que es mucho mas facil estudiar 
el movimiento de los astros celestes que el de un arroyo que corre 
a nuestros pies. 

Como consecuencia de estas dificultades, el desarrollo historico 
de la mecanica de los liquidos iba por dos caminos diferentes. 

El primer camino era puramente teorico, de analisis matematico 
exacto, basado en las leyes de la mecanica. Esto condujo a la creation 
de la hidromecanica teorica, ciencia que durante mucho tiempo era 
una disciplina independiente. El metodo de la hidromecanica teorica 
es atrayente y, a la vez, un medio muy efectivo de investigacion 
cientifica. Sin embargo, en el camino de la investigacion puramente 
teorica del movimiento de los liquidos se tropieza con gran cantidad 
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de dificultades, y este metodo no siempre responde a las cuestiones 
que plantea la practica. 

Por eso, de los problemas vitales de la aciividad practica de los 
hombres surgio otra ciencia sobre el movimiento de los liquidos, la 
Hidraulica, en la cual los investigadores eUgieron otro camino: la 
amplia aplicacion del experimento y la acumulacion de datos expe¬ 
rimental para su utilizacion en la ingenieria practica. En el periodo 
inicial de su desarrollo, la Hidraulica era una ciencia puramente 
empirica. En cambio, ahora, en Hidraulica se empieza a emplear 
cada vez mas, donde es posible y conveniente, el metodo de la hidro¬ 
mecanica teorica para la solution de determinados problemas, y esta 
acude cada vez mas a menudo al experimento como criterio de la 
autenticidad de sus conclusiones, es decir, la diferencia entre los 
metodos de estas dos ciencias poco a poco va desapareciendo y la 
frontera entre ellas, disminuyendo. 

El metodo que emplea la hidraulica contemporanea en la investi- 
gacion del movimiento de los liquidos consiste en lo sigutente:^ los 
fenomenos examinados primeramente se simplifican, se idealizan 
y se les aplica las leyes de la mecanica teorica. Despues, los resuitados 
obtenidos se comparan con los datos experiment ales, se adara el 
grado de divergencia entre estos y se precisan y corrigen las deduccio- 
nes teoricas y las formulas con el fin de adaptarlas a la aplicacion 
practica. 

Una serie de fenomenos que, debido a su complejidad, se someten 
con extrema dificultad al analisis teorico, se estudian en la Hidraulica 
de un modo puramente experimental y los resuitados de esta investi¬ 
gacion se presentan en formulas empiricas. Por lo tanto, la Hidraulica 
es una ciencia semiempirica. 

Al mismo tiempo, la Hidraulica es una ciencia aplicada o tecnica, 
porque ha surgido de las necesidades practicas y sus datos se emplean 
ampiiamente en la tecnica. La Hidraulica ofrece metodos de calculo 
y de proyeccion de diversas obras hidrotecnicas (presas, canales, 
vertederos, conductos para lievar diferentes liquidos), de maquinas 
hidraulicas (bombas, turbinas hidraulicas, transmisiones hidraulicas), 
asi corno de otros dispositivos hidraulicos que se emplean en muchas 
ramas de la tecnica. 

El papel de la hidraulica en la construccion de maquinas es espe- 
cialmente importante. Asi, por ejemplo, en una fabrica moderna 
de construccion de maquinas podemos observar una vasta aplicacion 
de la transmisidn hidraulica en las maquinas herramienta y tambien 
el equipo hidraulico de forja y prensado, asi como la utilizacion de la 
hidraulica en la fundicion de metales y materiales plasticos, etc. 

Una de las peculiaridades de la construccion contemporanea de 
aviones es el papel cada vez mas creciente de diversos tipos de meca- 
nismos hidraulicos del avion: transmisiones hidraulicas (sistemas 
hidraulicos), sistemas de combustion y de lubricacion, hidroamorti- 
guacion neumatica y otros. 
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§ 2. Breve ensayo historico del desarrollo de la Hidraulica 

El surgimiento de la Hidraulica como ciencia fue precedido por 
el descubrimiento de varias leyes y el estudio de ciertas cuestiones, 
referentes al equilibrio y* al movimiento de los liquidos. 

Leonardo da Vinci ya a fines del siglo XV se habia ocupado con 
gran aficion de trabajos hidrotecnicos. El escribio la obra Sobre el 
movimiento del agua y las obras fluviales, donde expuso sus observa- 
ciones y su experiencia en la construction de obras hidrotecnicas en 
Milan, Florencia y otros lugares. En 1612 aparecio el tratado de 
Galileo Galilei Consideraciones sobre cuerpos que permanecen en el 
agua , donde por primera vez fueron expuestos sistematicamente los 
principios de la hidrostatica. Un poco mas tarde, en 1643, el discipulo 
de Galileo, Torricelli, descubrio la ley de derrame libre de los liquidos 
por los orificios. En el ano 1650 fue descubierto el principio sobre la 
transmision de la presion exterior en los liquidos, que es conocido 
como principio de Pascal. Una ley importante, aunque en forma apro- 
ximada, fue enunciada por Newton: la ley sobre el rozamiento en los 
liquidos en movimiento; el introdujo tambien, por primera vez, la 
notion de la viscosidad de los liquidos y sento las bases de la teoria 
de la semejanza hidrodinamica. 

Sin embargo, estas eran solamente leyes aisladas y cuestiones 
no ligadas entre si, y solo surge como ciencia sobre el movimiento 
de los liquidos a mediados del siglo XVIII. 

Las bases teoricas de la Hidromecanica y de la Hidraulica, como 
ciencia, fueron establecidas por Bernoulli y Euler a mediados del 
siglo XVIII. 

Daniel Bernoulli (1700—1782) pertenecia a una distinguida fami- 
lia suiza que dio 11 destacados sablos, principalmente matematicos 
y mecanicos. Bernoulli paso un largo periodo de su vida en Peters- 
burgo, fue miembro numerario de la entonces joven Academia de 
Ciencias de Rusia, y mas tarde, miembro honorario. Durante 50 anos, 
de 1728 a 1778, Bernoulli publico en las ediciones de la Academia 
de Ciencias de Rusia 47 obras sobre matematicas, mecanica y otras 
ramas de la ciencia. 

En 1738, en su tratado «Hidrodinamica, o apuntes sobre las 
fuerzas y e! movimiento de los liquidos» Bernoulli formulo la ley 
principal del movimiento de los liquidos, la ecuaeion que relacionaba 
entre si la presion, la velocidad y la altura en que se halla el liquido. 
Esta ecuaeion, que mas tarde fue denominada ecuaeion de Bernoulli, 
puso los fundamentos no solo de la Hidraulica, sino de toda la Hidro¬ 
mecanica. 

El famoso matematico, fisico y astronomo Leonard Euler (1707— 
1783), oriundode Suiza, vivio muchos anos en Petersburgo y trabajo en la 
Academia de Ciencias de Rusia. En 1755 Euler creo las ecuaciones 
diferenciales generates del movimiento del liquido perfecto (no vis- 
coso), la integracion de las cuales da, en uno de los casos particular 
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res, la ecuaeion de Bernouli. De este modo fue fundado el metodo 
teorico en la Hidromecanica. 

Ademas, Euler expuso la ecuaeion principal del trabajo de toda 
maquina hidraulica de paletas (turbinas, bombas centrifugas y ven- 
tiladores) y sento las bases de la teoria de flotacion de las naves. 

En sus trabajos Euler mantenia contacto con el gran sabio ruso 
Mijail Lomonosov, experimentando, sin duda alguna, la influencia 
de su genio. Como es sabido, Lomonosov se ocupaba de problemas 
generates de la Fisica ligados directamente con las cuestiones del 
movimiento de los liquidos y gases, y tambien manifestaba gran inte- 
res por la hidraulica practica. 

Con los trabajos de Bernoulli, Euler y Lomonosov concluye el 
primer periodo del desarrollo de la Hidraulica: la creation de sus 
bases como ciencia. El segundo periodo de desarrollo, que abarca 
la segunda mitad del siglo XVIII y la mayor parte del siglo XIX, 
se caracteriza principalmente por la acumulacion de datos experi- 
mentales sobre el fluido de los liquidos en cauces abiertos y cerrados, 
es decir, por la obtendon de los coefidentes de correction experiment 
tales, con ayuda de los cuales se preclsa la ley principal del movi¬ 
miento de los liquidos: la ecuaeion de Bernouli. En cuanto a las 
investigaciones teoricas de aquel periodo, es menester indicar que 
estas se basaban en el concepto del liquido perfecto y no podian satis- 
facer todas las necesidades de la practica, porque no tomaban en 
consideration una propiedad muy importante del liquido: su visco¬ 
sidad. 

El segundo periodo del desarrollo de la Hidraulica esta ligado 
con los nombres de los conocidos investigadores Chezy, Darcy y Poi- 
seuille en Francia, Weisbach y Hagen en Alemania, y otros. Parti- 
cularmente minuciosas e importantes por su volumen eran las in¬ 
vestigaciones experimentales de Weisbach (1806—1871); sus formulas 
empiricas se aplicaban hasta los ultimos anos. 

Lagrange, Helmholtz, Saint Venant y otros eran destacados teori- 
cos de la Hidromecanica de aquel periodo. 

En el periodo siguiente de la historia de la Hidraulica, fin del 
siglo XIX y principios del siglo XX, se profundizan las bases teoricas 
de la Hidraulica al tomar en cuenta la viscosidad del liquido, el 
desarrollo de la teoria de la semejanza y el estudio de otras cuestiones 
que presentaban gran interes de principio y tenian una importancia 
directa para la practica. 

Este periodo de desarrollo de la Hidraulica, lo mismo que de otras 
disciplinas tecnicas, fue condicionado por un crecimiento rapido 
de las fuerzas productivas y el'auge de la tecnica y esta ligado con los 
nombres de los sabios G. Stokes (1819—1903), O. Reynolds (1842— 
1912), N. Zhukovski (1847—1921), N. Petrov (1836—1920) y otros. 

Stockes establecio las bases de la teoria del movimiento de los 
liquidos tomando en cuenta la viscosidad, y resolvio otras cuestiones 
teoricas. 
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A Reynolds le pertenece el merito de haber establecido el criterio 
de la semeianza hidrodinamica que permitio generalizar y sistemat - 
zar unTan material experimental que la Hidraulica ya habia acumu- 
lado. Ademas, Reynolds inicio el estudio teonco del regimen mas 

COm E 1' sabio ruso* N° Petrov demostro con sus experiencias clasicas 
la iusteza de la ley de Newton sobre el rozamiento en los liquidos, 
lev que en aquel tiempo era considerada como hipotesis y, basandose 
en esta ?ey elaboro la teoria hidrodinamica de lubncacion de 
Z m'quSk que jugd el papel principal en su desarrollo ul- 

teri para el desarrollo de la Hidraulica ban tenido gran importance 
las obras del eminente sabio ruso Nicolai Zhukovski. Antes de emp - 
ar aocupasede los problemas de la aerodinamica es dear, en el 
nrimer uedodo de su actividad cientifica multilateral y mas [ecunda 
fdecadas del 80 y 90 del siglo pasado), N. Zhukovski publico una sene 
■de^ nvest igadonessobre la Hidraulica que lo hicieron ya en aquel 

“mlaM^mportTnr^Zhukovski e„ la Hidraulica es la 
investigation del llamado choque hidraulico en los tubosque: era 
cauS de gran numero'de averlas en las caflerias No solo elaboro. la 
delste lenomeno complicado que surge al cerrar ' 

Ins prifos compuertas y reguladores, sino que llevo a cabo numerosos 
MnStSte en la condu«ion dc agua a Moscu que coni,rmaron su 
teori") v aseguraron su aplicacion practice. Este trabajo fue traducido 
p?co tiemp?d«p°es a ot'ros idiomas y su teoria del choque h.drauhco 
fun incluida en todos los mamiales de Hidraulica. . . . 

AdemS? N Zhukovski dio principle a la teoria del movumaito 
de las aguas subterraneas (teoria de la filtracion); comenzo sus tr 
Saios eu este terrene tambien en relacion con las neces.dades del 
suministro de agua a la ciudad de Moscu; por pnmera vez, compuso las 

ecuaciones fundamentals sotrne el movimien to de Las ^slTresowS 
rrnneas v obtuvo resultados utiles para la practica. Zhukovski resolv 
tambien'otros problemas hidraulicos: el cierrame del liqutdc> a traves 
de orificios- la teoria de lubricacion y la distnbucion de la velocida 
del flujo de agua en los tubos. Analizo las cuesttones relacionadas 

con la reaccidn de chorros de liquidos y de jaosc‘ lac t ’ one ^ e J < 
mn ,- establecio la analogfa entre las formaciones de olas en la super 
ficie del liquido y los cambios de la compresion del aire a velocidades 

SUP Unode1us discipulos escribe que Nicolai Zhukovski amo dedicate 
a la Hidraulica durante toda su vida. De hecho, cl es el Iundah 
de la tendencia en la Hidraulica de unir. de un modo racional, la 
teoria con el experiment. Zhukovski llevaba las investigaciones 
hasta resultados aplicables en la ingeniena. „ . i 

Esta conjugation de los metodos de la hidromecamca teorica y 
la hidrtaKSexperimental y la tendencia cada vea mayor a umr las 




dos disciplinas, antes independientes y distintas por sus metodos, 
constituye la particularidad de la hidraulica contemporanea. 

Hablando de la etapa presente del desarrollo de esta ciencia es 
necesario citar los nombres de sab ios tales como L. Prandtl, T. Kar- 
man e L Nikuradze. Prandtl y Karman, conoddos gracias a sus obras 
en la aerohidromeeanica, han hecho un aporte sustancial en el desa- 
rrollodela teoria de fas corrientes turbulentas, El investigador Niku- 
radze, que colabora con el Ios, hizo una serie de investigaciones de 
laboratory, referentes a la corriente de liquidos en tubos, cuyos 
resultados han adquirido amplia notoriedad. 

La edification de potentes plantas hidroelectricas, de grandiosos 
canales y oleoductos y el desarrollo de la construction de maquinas 
hidraulicas, planteaba ante los hombres de ciencia sovieticos y los 
ingenieros especialistas en Hidraulica, mievos y nuevos problemas 
y les bacia resolver problemas cientificos y teen icos que imponia la 
practica. 

En la elaboration de la teoria y del calculo de obras hidrotecnicas 
han jugado un importante papel las obras del sabio sovietico, acade- 
mico N. Pavlovski, uno de los creadores de la escuela de especialistas 

Hidraulica de la URSS. Las numerosas obras de N. Pavlovski 
sobre las diversas ramas de la Hidraulica y, principalmente, sobre 
los cauces abiertos y la teoria de filtracion son una aportacion muy 
valiosa a la ciencia. 

Grandes meritos en el desarrollo de la Hidraulica sovietica per- 
tenecen al academico L. Leibenson y a sus discfpulos. Sus trabajos 
se refieren esencialmente a la hidraulica de los liquidos de alta visco* 
sidad, a la hidraulica del petroleo y a la teoria de la filtracion (hi’ 
draulica subterranea). 

Los eminentes hombres de ciencia sovieticos, los academicos 
S. Chapliguin, A. Kolmogorov y S. Jristianovich, los profesores 
A. Ajutin, I. Agroskin, M’. Velikanov, L, Loitsianski, M. Chertou- 
sov, I. Charni y otros han hecho grandes aportaciones cientfficas 
a las diferentes partes de la hidraulica general y a sus ramas especiales. 

Las realizaciones de los sabios e ingenieros sovieticos en la cons¬ 
truction de maquinas hidraulicas tienen tambien gran importancia. 
La construccion de turbinas hidraulicas en la URSS, parte integrante 
tie la hidroenergetiea, ha obtenido su maximo desarrollo bajo la direc¬ 
tion de los profesores I. Voznesenski, N. Kovalev e I. Kukolevski. 

Las turbinas hidraulicas creadas para las plantas hidroelectricas 
mas grandes del mundo pueden servir de ejemplo del alto nivel de 
desarrollo de esta rama de la tecnica sovietica. 

Otro ejemplo del auge de la ciencia y tecnica sovieticas lo repre- 
senta el feliz lanzamiento de los «sputniks» artificiales de la Tierra 
y de los cohetes cosmicos. Para colocarlos en orbita fueron necesarios 
potentes cohetes de varias etapas en cuya construccion tuvieron que 
trabajar tenazmente los sabios e ingenieros de diferentes especiali- 
dades, incluyendo a los de Hidraulica, 
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§ 3. Fuerzas que actuan sobre el Hquido. Presion en el Hquido 

En Hidraulica el Hquido se considers como un medio continuo 
que llena el espacio sin.vac!os e intersticios, es decir, como una con- 
tinuidad. Por eso, en Hidraulica se hace abstraccion de a estructura 
molecular de la substancia, y, las particulas del hquido, inclusive 
las infinitamente pequenas, se consideran compuestas de gran numero 

Debido a la fluidez del Hquido, o sea, a la movilidad de sus par¬ 
ticulas, en el no pueden obrar fuerzas concentradas y solamente es 



Fig. 1. Descomposicion de la fuerza superficial en dos componentes 

nn^ible la accion de fuerzas continuamente distribuidas en su volu- 
men masa) o por 7u superficie. Por lo tanto, las fuerzas que actuan 
"obJe Tos volumenes dados del Hquido y que son respecto a es os 
fuerzas exteriores, se subdividen en las de masa (volumetnca ) y 

S ‘ P SSa, * masa son proporcionalcs a la masa del cuerpo Hquido 
0, para Hquidoshomogeneos, a su. volumen. ^stas, ante todo son ia 
fuerza de gravedad y, despues, las de tnercia del movmuento de tras 
lacidn que actuan sobre el Hquido que, hallandose en un reposore a 
tivo es trasiadado en sus recipientes con un movmuento acel 
o que se halla en movimiento jelativo en los cauces, que se desplazai 

“"sotSS^fdemasa las que se incluyen para e. examen 
seeta el p-mclpio do D'Alembert, al componer las ecuacones del 

"’“LatTueraas' 1 sSt iales estau continuamente distribuidas por 
la suuernde delTqu do y son proporcionalcs al area de Ia ¬ 
si sKribucion es unilorme). Estas tuerzas estan “nJmioua^ po 
W accion directa de los volumenes contiguos del hquido sobre ^ 
volumen dado o por la de otros cuerpos (sohdos o gaseosos) que tienei 

contacto con el cuerpo Hquido estudiado. ac tua sobre 

Pn r acQ general, la fuerza superficial 1 h , _ 

la superficie AS § esta dirigida bajo cierto angulo respecto a esta, 
la fuerza A R se puede descomponer en sus componentes: la norma 1 A 
y la tangenciaf AT (fig. 1). El primer composite se denomma fuerza 
de presion, el segurido, fuerza de rozamiento. 
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En Hidromecanica tanto las fuerzas de masa como las superficiales 
se estudian generalmente como fuerzas relacionadas con las unidades 
correspondientes. Las fuerzas de masa se relacionan con la unidad 
de masa, y las superficiales, con ia unidad de superficie. 

Puesto que toda fuerza de masa es igual a! producto de la masa por 
la aceleracion, en cad a caso la fuerza de masa sera, por consiguiente, 
numericamente igual a la aceleracion correspondiente. 

La fuerza superficial, que se denomlna tension de la fuerza super- 
ficial, lo mismo que cualquier otra fuerza, se descompone en tensiones 
normal y tangcncial. 

La tension normal, o sea, la de la fuerza de presion, se denomina 
presion hidromecanica (y en reposo, hidrostatica), o bien simplemente 
presion y se designa con la letra p. 

Si la fuerza de presion A P esta uniformemente dislribuida por la 
superficie AS o si se quicre determinar el valor medio de ia presion 
hidromecanica, se emplea la formula 

AP 

P=-jslkg/m*]. ( 1 . 1 ) 


En el caso general, la presion hidromecanica en un punto dado 
es igual al limite, al que tiende la relacion entre la fuerza de presion 
y la superficie sobre la cual aquella actua, cuando el valor de la super¬ 
ficie tiende a cero, es decir, al contraerse esta a un punto: 


P = 


lim 

AS-»0 


AP 
AS ‘ 


( 1 - 2 ) 


Si la presion p secalculaapartirdecero, entonces se denomina abso- 
luta; si se calcula desde la atmosferica, se denomina excesiva o mano- 
metrica. Por consiguiente, la presion absoluta es igual a la atmosferica 
mas la manometrica, o sea 


Pahs. — Pa + Pman.- 

En la tecnica como unidad de presion se ha adaptado la atmosfera 
tecnica, igual a 


1 at. teen. = 1 kg/cm ? = 10.000 kg/m 2 . 


La tension tangencial en el Hquido, o sea, la tension de rozamiento 
se designa con la letra t y se expresa lo mismo que la presion, 


r= lim 

AS-,0 


AT 
AS ’ 


(1.3) 


§ 4. Propiedades principales de los lfquidos 

La Hidraulica Irata principalmente de los lfquidos, por eso, es 
necesario examinar sus principales propiedades fisicas. 

Adoptemos la siguiente terminologia y designaciones: Peso espe- 
cifico o volumetrico y designa el peso de la unidad del volumen del 
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liquido, o sea 


y = -^rlkglm 3 ], ( L4 > 

donde G es el peso dql liquido; 

W es el volumen del liquido. 

Por lo tanto, el peso especifico es una magmtud y su valor mime- 
rico dependera de las unidades con las que lo expresemos. 

Por ejemplo, para el agua a 4° C tenemos 

Y = 1.000 kg lm 3 = 0,001 kg/cm 3 - 

Llamaremos densidad p a la masa del liquido contenida en la unidad 
del volumen, o sea 

P = -^lkg-segVm*], (l- 5 ) 

donde M es la masa del liquido en el volumen W. 

La relacion entre el peso especifico y y la densidad p es facil de 
hallar si se toma en cuenta que G = gM; asi tendremos 



Si el liquido no es homogeneo, las formulas (1.4) y (1.5) determman 
solo el valor medio del peso especifico y de la densidad. Para determi- 
nar el verdadero valor de y y p en el punto dado es necesario exammar 
el volumen que tiende a cero y buscar el limite de la relacion corres- 

P0I Se emplea tambien la notion de peso especifico relativo del liquido, 
6, igual a la relacion entre el peso, especifico del liquido y el del agua 
a 4° C, o sea 

8 == _Yli^ t) (1.7) 

Yagua. 

Analicemos brevemente Ids siguientes propiedades fisicas de los 
liquidos: compresibilidad, dilatation termica, resistencia a la ten¬ 
sion, viscosidad y evaporation. , , , , 

1 La compresibilidad, o propiedad del liquido de cambiar su volu¬ 
men bajo la accion de la presion, se caracteriza por el coelicienfe de la 
compresion volumetrica f3 p , que representa el cambio relativo del 
volumen que corresponde a la unidad de presion, o sea 

h— (L8) 

El signo «menos» en la formula significa que al incremento posi- 
tivo de la presion p le corresponde el negative (es dedr, la reduccion) 

La magnitud inversa del coeficiente es el modulo volumetrico 
de elasticidad K Expresando el volumen por medio de la densidad, 
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en lugar de (1.8) tendremos 

K = p-^-[kg/cm 2 ]. 


Para los liquidos el modulo K aumenta muy poco al elevarse la 
temperatura y la presion. Asi, por ejemplo, para el agua este aumen¬ 
ta desde K = 18.900 kg/cm 2 con / = 0°Cyp = 5 kg/cm 2 hasta K = 
22.170 kg/cm 2 con /±20°C y p = 5 kg/cm 2 ; por termino 
medio se puede tomar K = 20.000 kg/cm 2 . Por consiguiente, al 
aumentar la presion en 1 kg/cm 2 el volumen del agua disminuye en 
1/20 000, es decir, de un modo insignificante. El modulo de elasticidad 
para otros liquidos es muy parecido. 

Por eso, en la mayoria de los casos se puede considerar que los liqui¬ 
dos son practicamente incompresibles, es decir, su peso volumetrico 
y no depende de la presion. 

2. La dilatacion- termica se caracteriza por el coeficiente fj ( que 
representa el cambio relativo del volumen al aumentar la temperatura 
en 1°C, o sea 


R =J_ ' 

p * W dt ' 


(1.9) 


Para el agua el coeficiente p ( cr.ece con el aumento de la presion 
y de la temperatura desde 14-10“ 6 a,0°C y 1 kg/cm 2 hasta 700-10 -6 
a 100° C y 100 kg/cm 2 . 

Para los derivados del petroleo el coeficiente es de 1,5 a 2 veces 
mayor que para el agua. 

3. La resistencia a la tension en el interior de los liquidos^es infima; 
asi, para la distension del agua es suficiente la tension 
de 0,00 036 kg/cm 2 , siendo aun menor con el aumento de la tempera¬ 
tura. Si la presion es de corta duracion es posible una resistencia algo 
mayor. Habitualmente seconsidera que en los liquidos no puede haber 
tensiones distensionales. 

En la superficie del liquido obran fuerzas de tension superficial 
que tienden a comunicar al volumen del liquido una forma esferica 
y provocan cierta presion complementaria en el mismo. Sin embargo, 
esta presion se manifiesta de un modo sensible solamente en casos 
de dimensiones pequenas del recipiente que contiene al liquido. En los 
tubos de pequeno diametro dicha presion complementaria produce 
el ascenso (o descenso) del liquido respecto al nivel normal, lo que 
se llama cap i lari dad. 

La altura de ascenso del liquido h en un tubo de cristal de diametro 
d se determina por la formula 

h=-^-[mm], (1-10) 


donde k tiene los siguientes valores en mm 2 : para el agua, +30, para 
el mercurio, —14, para el alcohol, +12. 
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Las tres propiedades dc '“^XXoTy? q ”e Sen'mamfetase 
S r 6 “/S5ddo. ‘Cho^sLportU es la cuartapropiedad 



fluidez; los liquidos con mayor viscosidad (glicerlna, aceites de lubn- 
S^Srp&^1^a S s^ r ^dis,.r.iah S .a 

SS£Ssar 

N. Petrov en 1883,1a toon ta g. &ta es laminar, camb.a , 

en prop'ordon dfrecta al gradiente transversal de la velocidad, es dear 

x = ll ^L[kglm% (i- 11 )' 

, , „ „i rnefidente dinainico de viscosidad del liqindo; 

d ° n £ es el incremento de la velocidad correspondlente al de la coor- 

'3 tf^dTCT„T « « 

£ ; d pS d conSuienS S caracteriaa la intensldad de desplaaamientc 
de las capas del Hqu'do en el Pun o c ^ tangencial S ea constant 

te, S'SS.^XSlS Jo) ,ue aetda sobre! 
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esta superficie sera 


T ^w s - ( L12 > 

Para determinar la dimension del coeficiente de viscosidad resol- 
vamos la ecuacion (1.11) respecto a p. Tendremos 

^ = -^-[kg-seg/m z ]. 

dy 

La unidad de viscosidad en el sistema CGS es un poise, igual a 
1 poise = 1 dina-seg/cm 2 . 

Puesto que 1 kg (fuerza) = 981.000 dinas y 1 m 2 = 10 4 cm 2 , 
tenemos 

1 poise = g^y [kg-seg/m 2 ]. 

Junto con el coeficiente dinamico de viscosidad p, se emplea tam- 
bien el coeficiente cinematico de viscosidad v igual a 

v = -y[m 2 /seg]. (1.13) 

La falta de la dimension de la fuerza (kg) en este valor ha servido 
de motivo para llamarlo coeficiente cinematico de viscosidad. 

Como unidad del coeficiente cinematico de viscosidad se emplea 
el stoke , 

1 stoke = 1 cm % !seg .. 

La viscosidad de los liquidos depende mucho de la temperatura, 
disminuyendo aquella con el aumento de esta ultima (fig. 3). En 
cuanto a los gases, su viscosidad, al contrario, crece con el aumento 
de la temperatura. Esto se explica por la diferencia de la naturaleza 
de la viscosidad en los liquidos y en los gases. 

En los liquidos una molecula esta mucho mas proxima a la otra 
que en los gases, y, puesto que en el los la viscosidad se debe a las 
fuerzas de adhesion molecular, con el aumento de la temperatura, 
estas fuerzas disminuyen, por lo cual la viscosidad disminuye. 

En los gases la viscosidad esta condicionada por et movimiento 
lormico caotico de las moleculas, cuya intensidad aumenta al elevarse 
la temperatura. Por eso, la viscosidad de los gases crece al aumentar 
la temperatura. 

La alteration del coeficiente de viscosidad p de los liquidos y gases 
con el cambio de la presion es tan insignificante, que por lo comun 
no se toma en cuenta. Estas variaciones se toman en consideration 
solamente cuando las presiones en los liquidos son muy altas. 

De tal modo, la tension de rozamiento en los liquidos se puede 
considerar tambien independiente de la presion absoluta. 


2 - -468 
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De la ley del rozamiento (1.11) se dcsprende que las t_ensiones 
de rozamiento son posibles solamente en un liquido en movumento, 
es dedr, la viscosidad del liquido se mamfiesta exclusivamente durante 

su flujo. En los liquido*; en reposo las tensiones tangenciales son igua 

kS TndoTo exouesto permite hacer la conclusion de que el rozamiento 
en los HquWos condicionado por la viscosidad, esta subordmado 



F i g. 3. Grafica del coeficienfe de viscosidad v en funcion de la temperatura 


a una ley de rozamiento que se distingue radicalmente de la de los 

CUe 5 P °La S 'mporizacion es prdpia a todo liquido, pero su intensidad 
es diferente para diversos liquidos y depende de las condiciones en as 

CU tL M d"SSii' iq q U ue°caract ffiM la evaporacion del liquido 
es la temperatura de su ebullicion, a la presion atmosfenca norma . 
®? 313<T a 1ta es la temperatura de ebullicion, tanto menor es la 
Cuant Hnuido En los sistemas hidraulicos de aviacion 

fa'S^atmosWca normal £ solo un caso particular; (recuenle. 
menfe hav que enfrentarse con la evaporacion, a veces, con la ebu- 
nSdn de^iquidos en recipientes cerrados a diferentes jemperaturas 
v nresiones. Por !o cual, conviene adoptar como caracteristica mas 
^ ^ i to Hp in evaooracion aunque esta no sea absoluta, la presion 
(S c dad) de ft? dada en (uncion de la temperatura. 

r Snr sea la nresion del vapor saturado a la temperatura dada, 
SSto ra P "ap“acidn 3=1 liquido. Con el anmento de la 
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Propiedades fisicas principales de algunos liquidos que se emplean en la tecnica de aviacion y coheteria 
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temperatura, la presion p t crece, pero en diferente grado para diversos 

Uq sf para un liquido simple dado la funcion p t = f ( t) es fija, para 
los liquidos compuestosn que son mezclas de varios componentes 
(gasolina y otros), la presion pt depende no solo de sus propiedades 



F i e 4 Presion de vapor de la gasolina en funcion de la relacion de la fase y de 

la temperatura 

fisicas y qoimicas y de la temperatura, sino tambien de la correlacidn 
rip los voltimenes de las fases liquids y de vapor. La presion del vap 
sat urado crece 1 con el aumento.de la parte del volumen ocupado por 
la fase Hquida. Como ejemplo, en la fig. 4 se muestra la dep 5 n ^ erl |^ 
de la presion del vapor saturado de gasolina de la correlac on de 
fises Hnuida y de vapor para tres valores de la temperatura. 

Las principales propiedades fisicas de algunos liquidos que se 
utiltan P en la P t&ni?a da aviaclon y an cohalaria aslan axpuastas 

en la tabla 1. 
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Hidrostatica 


§ 5. Propiedades de la presion hidrostatica 

Como ya se ha indicado mas arriba, dentro de los liquidos en 
reposo es posible solamente una forma de tension: la de compresion, 
es decir, la presion hidrostatica. 

Es necesario tener en cuenta las siguientes dos propiedades de la 
presion hidrostatica en los liquidos. 

1. La presion hidrostatica en la superficie exterior del liquido 
esta siempre dirigida segun la normal al interior del volumen del 
liquido que se examina. 

Esta propiedad se desprende directamente del postulado de que 
dentro de un liquido en reposo solamente son posibles tensiones de 
compresion y no se producen las de extension y tangenciales. 

Es imposibie una direccidn de la presion hidrostatica diferente 
a la normal, porque esto conduciria al surgimiento de las componentes 
de extension o tangenciales. 

Por superficie exterior del liquido se entiende la de voldmenes 
elementales que mentalmente segregamos del volumen total del 
liquido. 

2. La presion hidrostatica en cualquier punto interior del liquido 
es igual en todas las direcciones, es decir, la presion no depende del 
angulo de inclinacion de la superficie sobre la que actua. 

Para demostrar esta propiedad tomemos en un liquido en reposo 
un volumen elemental en forma de tetraedro rectangular con aristas 
paralelas a los ejes de coordenadas e iguales a dx, dy y dz respectiva- 
mente (fig. 5), 

Supongamos que una unidad de fuerza de masa, cuyos componentes 
son iguales a X, Y, Z, actua sobre el liquido cerca del volumen 
elegido. 

Designemos con p x la presion hidrostatica que actua sobre la cara 
normal al eje ox, con p g , la presion que actua sobre la cara normal al 
eje oy, etc. Designemos con p n la presion hidrostatica que actua sobre 
la cara inclinada, y la superficie de esta cara con dS. Todas estas 
presiones estan dirigidas segun las normales a las caras respectivas. 
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Compongamos la ecuacion de equilibrio del volumen segregado 
de liquido primeramente en la direction del eje ox. 

La proyeccion de las fuerzas de presion sobre el eje ox es igual a 

Px = dy dz — pn ds cos(n, x). 

La masa del tetraedro es igual al producto de su volumen por la 
densidad, o sea, a 1/6 dx dy dz p; por consiguiente, la fuerza de masa 



Fig. 5. Represent acion de las propiedades de la presion hidrostatica 

que actua sobre el tetraedro a lo largo del eje ox es igual a 

!* 

M = -Q-dxdy dz pX. 

La ecuacion de equilibrio del tetraedro sera 

-i- dydz px — Pn dS cos (n, x) + -^-dx dy dz pX = 0. 

Dividiendo cada termino de esta ecuacion por la superficie 1 /2 dy dz, 
que representa la proyeccion de la cara inclinada dS sobre el piano 
yOz, obtenemos 

dy dz = dS cos ( n , x). 

De donde 

Px — Pn + -^dx pX = 0. 
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Si las dimensiones del tetraedro van disminuyendo hasta cero, 
el ultimo termino de la ecuacion que contiene el factor dx tambien 
ira disminuyendo hasta cero, permaneciendo las presiones p x y Pn 
como magnitudes finitas. 

Por consiguiente, en el limite obtendremos 

p x —Pn = 0- 

o bien 


Px = Pn. 


Componiendo de un modo analogo ecuaciones de equilibrio a lo 
largo de los ejes oy y oz, despues de razonamientos semejantes se 
tendra 

Pv = Pn, Pz = Pn, 

o bien 


Px = Py = Pz = Pn. 


( 2 . 1 ) 


Puesto que las dimensiones del tetraedro dx, dy y dz han si do 
elegidas a voluntad, !a inclination de la superficie dS es tambien 
a voluntad y, por consiguiente, al reducirse el tetraedro a un punto, 
la presion sobre este sera identica en todas las direcciones. 

Tambien se puede demostrar facilmente este postulado basandose 
en las formulas de la resistencia de materiales para las tensiones 
en el caso de compresion en dos y tres direcciones reciprocamente 
per pend icul ares 1 ). Para esto basta dar un valor igual a cero a la 
tension tangencial en las formulas indicadas y tendremos 


Ox — CTy - Oz - P- 

Estas dos propiedades de la presion hidrostatica dentro del liquido 
en repose tambien tienen lugar dentro del liquido perfecto en uiovi- 
miento. Pero durante el movimiento de liquidos reales surgen tensiones 
langenciales que no se han tornado en consideracion en la deduccion 
expuesta, y, por consiguiente, la presion hidromecanica en los liqui¬ 
dos reales, en rigor, no posee las propiedades indicadas. 


§ 6. Ecuacion fundamental de la hidrostatica 

Examinemos el caso principal de! equilibrio del liquido, cuando, 
de todas las fuerzas de masa sobre el liquido, actua solamente la 
gravedad, y obtendremos para este caso la ecuacion que permite 
liallar el valor de la presion hidrostatica en cualquier punto del volu- 
men examinado de liquido. La superficie libre del liquido en este 
caso, como se sabe, es un piano horizontal- 


Estas formulas son: 

a n = °x cos2 <P + o y sen 2 <p; 




-Oy) sen 2(p. 
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Supongamos que el liquido se halla en un reqipiente (fig. 6) y sobre 
sii superficie libre actua la presion p Q . Hallemos el valor de la presion 
hidrostatica p en un punto M elegido a voluntad, situado a la pro- 
fundidad h. 

Tomemos en el ppnto M, como centro, una superficie elemental 
horizontal dS y construyamos sobre esta un volumen cilindrico ver¬ 
tical de altura h. Analicemos la condicion de equilibrio del mencio- 
nado volumen de liquido segregado de su masa total. La presion 



F i g. 6. Para la deduccion de la ecuacion hidrostatica fundamental 

del liquido sobre la base inferior del cilindro sera la presion exterior 
y orientada, segun la normal, al interior del volumen, es decir, hacia 
arriba. 

Haciendo el balance de fuerzas que actuan en sentido vertical 
sobre el volumen que se examina, tendremos 

p dS — p 0 dS — yhdS = 0, 

donde ei tercer term i no del primer miembro' represent a el peso del 
liquido en el volumen indicado. Las fuerzas de presion sobre la super¬ 
ficie lateral del cilindro no formaran parte de la ecuacion, ya que 
son normales a esta superficie. 

Dividiendo por dS cada termino y despejando p, tendremos 

P = Po + hy. (2.2) 

La ecuacion obtenida se llama ecuacion fundamental de la fiidros- 
tatica con la cual se puede calcular la presion en cualquier punto 
de! iiquido en reposo. Esta presion, como se ve de la ecuacion, consta 
de dos magnitudes: de la presion en la superficie libre del liquido p a 
y de la condicionada por el peso de las capas del liquido situadas 
mas arriba. 

La magnitud p 0 es igual para todos los puntos del volumen del 
liquido, por eso, tomando en consideracion la segunda propiedad 
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de la presion hidrostatica, se puede decir, que la presion aplicada 
a la superficie libre del liquido se transmite a todos los puntos del 
mismo y uniformemente en todas direcciones (principio 
de Pascal). 

La presion del liquido, como se ve en la formula (2.2), crece al 
aumentar la profundidad, segun la ley de la recta y, a una profundidad 
dada, es una magnitud constante. 

La superficie, en la cual la presion es igual en todos sus puntos, 
se denomina superficie de nivel. En el caso dado, las superficies de 
nivel son los pianos horizontales, y la superficie libre es una de las 
superficies de nivel. 

Tomemos a una altura cualquiera un piano horizontal de compara- 
cion y construyamos verticalmente sobre el las coordenadas z. Sea 
z la coordenada del punto M, z 0 , la de la superficie libre del liquido- 
y, sustituyendo en la ecuacion (2.2) h por z Q — z, tendremos 

z + y- z °+-y 

Pero, puesto que el punto M esta elegido a voluntad, se puede 
afirmar que para todo el volumen del liquido en reposo 

2 + Y = const. (2.3) 

La coordenada z se denomina altura de nivelacion. La magnitud 
" tiene tambien dimension lineal y se denomina altura piezometrica. 

T D 

La soma £+y se denomina empuje hidrostdtico , 

De este modo, el empuje hidrostatico es una magnitud constante 
para todo ei volumen del liquido en reposo, 

Los mismos result ados se puede ofatener con mayor exactitud 
mediante la integracion de las ecuaciones diferenciales de equilibria 
del liquido (vease el apendice). 


§ 7. Altura piezometrica. Vacio. Medicion de la presion 

La altura piezometrica igual a y representa la altura de la columns 

de liquido dado correspondiente a la presion dada p (absoluta o mano- 
metrica). La altura piezometrica correspond iente a la presion mano- 
metrica se puede observar en el piezdmetro f uno de los instrumentos 
mas simples para medir la presion, El piezometro es un tubo de vidrio 
dispuesto verticalmente, cuyo extreme superior se comunica con la 
atmosfera y el inferior esta uni do al volumen del liquido en que se 
mide la presion (fig, 7). 

Aplicaodo la formula (2.2) al liquido contenido en el piezometro 
tendremos 

Pabs, ~ Pa “h 
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donde P a bs. es la presion absoluta en el llquido al nivel de la inser¬ 
tion del piezometro; 

P A es la presion atmosferica. 

La altura de ascenso del liquido en el piezometro es igual a 


hp — 


Pabs. PA man. 

Y “ Y 

manometrica en el 


(2.4) 


nivel indicado. 


donde P ma n es la presion 

Es evidente que, si sobre la superficie libre del liquido en reposo 
actua la presion atmosferica, la altura piezometrica, para cualquier 

punto del volumen del liquido estu- 
yp diado, es igual a la profundidad a 
^ A que esta situado este punto. 


r 3 



4 —. 

r- | 

\\ - 

AT h 

Z jyi 


Fig. 7. Piezometro acoplado al 
deposito 


Fig. 8. Aspiracion del liquido 
por un embolo 


La presion en los liquidos o gases, a menudo se expresa con el 
valor numerico de la altura piezometrica correspondiente a esta 
presion, segun la formula (2.4). 

Por ejemplo, a una atmosfera tecnica le corresponden 


p _ 10.000 
Yagua 1•000 

p 10.000 

Ymerc 13.600 


10m de agua, 

0,735 m de mercurio. 


Si la presion absoluta en el liquido o gas es menor que la atmosfe¬ 
rica, entonces se dice que tienelugar la rarefaction o vacio. La magnitud 
de rarefaction o vacio es igual a la diferencia entre la presion atmos¬ 
ferica y la absoluta, es decir 


o bien 


Py ac.— Pa Pabs.» 


PA — Pabs 

Y 
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Tomemos, por ejemplo, un tubocon un piston bien ajustado, haga~ 
inos bajar su extremo inferior en un recipiente con liquido y elevemos 
gradualmente el piston (fig. 8). El liquido ascendera detras del piston 
y se elevara a cierta altura h sobre la superficie libre a la presion 
atmosferica. Puesto que para los puntos dispuestos bajo el piston, 



Fig. 9. Vacuometros simples 


la profundidad de su inmersion respecto a la superficie libre es nega- 
tiva, segun la ecuacion (2.2) la presion absoluta del liquido bajo el 
piston sera igual a 

p — Pa — hy (2.5) 

y la magnitud del vacio 


o bien 


Pv ac. Pa P — 


h — Pa—P u 
ft vac. y — 

A medida que se el eve el piston, la presion absoluta de] liquido 
bajo el piston ira disminuyendo. El limite inferior para la presion 
absoluta en el liquido sera igual a cero y la magnitud maxima del 
vacio sera numericamente igual a la presion atmosferica; por eso, 
si p = 0 (mas exactamente, — p = p t ), la altura maxima de ascenso 
del liquido en el ejemplo citado, es decir, la attura maxima de la 
«aspiracion» del liquido se determinara de la ecuacion (2.5). 

De este modo, sin contar con la elasticidad de los vapores p t , 
tendremos 


h —PA 
«max.-— • 

Siendo la presion atmosferica normal (1,033 kg/cm 2 ), la altura 
/tmax. es: para el agua, 10,33 m; para la gasolina, (y = 750 kg/m 3 ) 
13,8 m; para el mercurio, 0,760 m; etc. 

El dispositivo mas sencillo para medir el vacio es un tubo de cris- 
tal (fig. 9). El vacfo en el volumen del liquido A puede medirse, bien 
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con la ayuda del tubo en U (en la parte derecha del dibujo), bien 
utilizando el tubo en U invertida, un extremo del cual esta sumergido 
en el recipiente con el liquido (vease la parte izquierda del dibujo). 

Para medir la presion de los llquidos y gases en condiciones de 
laboratorio, ademas fle los piezometros, se emplean distintos mano- 
metros que se dividen en: de liquido y metalicos. 

En la fig. 10 se muestran los esquemas de los mandmetros de liqui¬ 
do. El manometro en U (fig. 10, a) es un tubo de cristal que contiene 
mercurio. Para medir presiones insignificantes de gas, se emplea 


<n\ 


F 

4 

^JU 


F 




a) 





F i g. 10. Esquemas de manomefros de liquido 

alcohol en vez de mercurio, agua y a veces tetrabromo de etano 
(6 — 2,95). Si se mide la presion de un liquido en el punto M y el 
tubo de union contiene el mismo liquido, hace falta tener en cuenta 
la altura de la position del manometro respecto al punto M. Asl, 
para la presion manometrica en el punto M tenemos 

Pm = h l y i + h 2 y 2 . 

El manometro de cubeta (fig. 10, b) es mas comodo que el ante¬ 
rior, ya que al emplearlo hay que registrar solamente un nivel del 
liquido. Si el diametro de la cubeta es suficientemente grande en 
comparacion con el del tubo, se puede considerar invariable el nivel 
del liquido en la cubeta. Para medir con mayor precision pequenas 
presiones de gas se emplea el micromandmelro de cubeta con tubo 
inclinado. En este caso la longitud de la columna del liquido a medir 
aumenta en proportion inversa al seno del angulo de inclination del 
tubo y la precision de medicion es correspondientemente mayor. 

Para medir la diferencia de presiones en dos puntos se emplean 
mandmetros diferenciales, e! mas sencillo de los cuales es e! mand- 
metro en U (fig. 10, c). Si por medio de este manometro, que contiene 
mercurio, se mide la diferencia de las presiones pi y p 2 en un liquido 
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con peso especffico y que llena por completo los tubos comunicantes, 
es facil observar que 

Pi Pi = ^ (Ymerc. V)‘ 

Para medir cambios insignificantes de presion se utiliza el micro- 
manometro de dos lfquidos que es un tubo en U invertida, conteniendo 
aceite o keroseno en la parte superior (fig. 10, d). En este caso 

Pi —P2 = M Y2 —Yj) 

El manometro de cubeta de dos liquidos (fig. 10, e) esta destinado 
para medir presiones o vacfos del aire en los llmites aproximados 
de 0,1 a 0,5 at, es dear, cuando el manometro de alcohol o de agua 
da una columna extremadamente alta y por eso no es comodo su 
empleo, y el manometro de mercurio no ofrece la precision necesaria 
a causa de la altura insuficiente de su columna. Este manometro se 
utiliza, por ejemplo, durante las experiencias en tubos aerodinamicos 
de velocidades. 

La cubeta se llena de mercurio y el tubo, de alcohol, keroseno 
u otro liquido. Gracias a su poca evaporation resulta muy efectivo 
el keroseno. 

Escogiendo correspondientemente los diametros de los sectores 
superior e inferior del tubo {d ± y d 2 ), se puede obtener cualquier peso 
especffico efectivo (Yet.). el cual es componente de la formula 

P = H Yef., 

donde p es la presion (o vaclo) que se mide; 

H es la lectura del manometro. 

Hallemos la expresion para Yet. de las siguientes ecuaciones 
(vease la fig. 10, e): ecuacion de equilibrio de las columnas de mercurio 
y de keroseno, siendo p = Pa 

Hoyh= ^oYmerc.’ 

la ecuacion de equilibrio, siendo p> p A 

p ( H o — H -f- A/i) y* = (^o -j - AA) Ymerc.! 

la ecuacion de los volumenes (el del keroseno que se ha desplazado 
del tubo superior di al inferior d 2 , es igual al del mercurio desalojado) 

Hdl^Ahdl 

Sustituyendo y haciendo las transformaciones necesarias, se tiene 

d\ , fi d\\ 

Yef. — d | Ymerc. + dl ) ^ k ’ 

Por ejemplo, siendo d 2 = 2 d u tenemos Yet. = °.25 X 13.600 + 
+ 0,75 X 800 — 4.000 kg/m 3 . 

Para medir presiones mayores de 2 y 3 at, se emplean mandmetros 
metalicos, de tubo flexible o de placa elastica. El principio de su 


29 
































































funcionamiento se basa en la deformacion de un tubo flexible o placa 
elastica bajo la accion de la presion que se mide. Esta deformacion 
se transmite por un mecanismo a la aguja, que indica en un cuadrante 
la presion. 

En !os aviones, to; manometros se utilizan para el control de la 
presion del combustible que ilega a los inyectorcs del turbomotor 
a gas o al carburador del motor de piston y tambien para controlar 
la presion dei aceite en los conductos, etc. 

El manometro de aviacion mas usado actualmenie es el electrieo, 
raramente se erriplean manometros metaiicos. En calidad de elemento 
sensible (captador) en el manometro electrieo se emplea una membrane, 
Bajo la accion de la presion que se mide, la membrana experimenta 
deformaciones y, a traves del mecanismo de transmision, desplaza 
el cursor del potenciometro que, junto con el indicador, esta conectado 
al sistema electrieo* 

§ 8. La fuerza de presion del lfquido sobre una pared plana 

Para hallar la fuerza de la presion total del liquido sobre una pared 
plana, aim anguloa en relacion al horizonte (fig. 11) debemos aplicaf 
la ecuacion fundamental de la hidrostatica (2.2). Para calcular la 



F 1 g. 11. Para la determinacion de la fuerza de presion de un lfquido sobre una 
pared plana (la pared se muestra en dos proyecciones) 

fuerza total de la presion P que ejerce el Hquido sobre un sector deter- 
minado de la pared con una superficie 5 y limitado por un contorno 
cualquiera, dirijamos el eje ox por la linea de interseccion del piano 
de la pared con la superficie libre del lfquido, y el eje oy, perpendicu- 
larmente a esta linea en el piano de la pared. 
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Expresemos primeramente la fuerza elemental de la presion apli- 
cada a la superficie infinitesimal dS: 

dP = pdS= ( p Q + hy) dS = p 0 dS + hy dS, 

donde p„ es la presion sobre la superficie libre; 

h es la profundidad a que se halla la superficie dS. 

Para determinar la fuerza total P efectuaremos la integration de 
toda la superficie S: 

P = po ^ dS + y ^ hdS = p 0 S + y sen a ^ y dS, 

S S S 

donde y es la coordenada del centro de la superficie dS. 

Por la mecanica sabemos que la ultima integral es el momento 
estatico de la superficie S respecto al eje ox y es sguai al producto de 
esta superficie por la coordenada de su centro de gravedad {punto C), 
o sea 

^ ydS = y c S. 

s 

Por consiguiente, 

P = p 0 S + y sen a y c S = p 0 S + yh c S 

(aqui h c es la profundidad a que se halla el centro de gravedad de la 
superficie S), o 

P~ (Po~\-yhc)S = pcS, (2.6) 

es decir, 1 a fuerza total de presion del lfquido 
sobre la pared plana es igual al producto 
de la superficie de la pared por el valor de 
la presion hidrostatica en el centro de 
gravedad de esta superficie. 

Si_ la presion p Q es atmosferica, la fuerza de la presion excesiva 
del liquido sobre la pared plana es igual a 

P e xc-h c yS = p Cexc S. ( 2 . 6 ') 

Hallemos ahora la posicion del centro de gravedad, es decir, la 
coordenada dei punto de interseccion de la fuerza de presion del 
liquido sobre la pared con el piano de la pared. 

Puesto que la presion exterior p a se transmite uniformemente 
a todos ios puntos de la superficie 5, la resultante de esta presion 
estara aplicada en el centro de gravedad de la superficie S. Para hallar 
el punto de aplicacion de la fuerza de la presion excesiva del lfquido 
(punto D), apliquemos la ecuacion de la mecanica, que consiste en 
que, el momento de la fuerza resultante de presion respecto al eje 
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ox es igual a la suma de los momentos de fuerzas componentes, o sea 


^exc .Vd ^ ydP e x c.> 

S 

I 

donde y D es la coordenada del punto de aplicacion de la fuerza P exc . - 
Expresando P exc . y dP ex c . por y c e y, y determinando 
tendremos 

Y sen a J t / 2 dS 

,, _ s _ 

y senay c S ycS ’ 

donde J x = ^ y 2 dS es el momento de inercia de la superficie S res- 

S 

pecto al eje ox . 

Teniendo en cuenta que 

Jx = Jxo + ycS 


{J xo es el momento de inercia de la superficie S respecto al eje central, 
paralelo a ox), obtendremos definitivamente 

yn = »c + -fe. (2-7) 

De este modo, el punto de aplicacion de la fuerza P ex c . esta 
debajo del centro de gravedad de la superficie de la pared, y la distan- 
cia entre ellos es igual a 


Si la presion p Q es [goal a la atmosferica y actua sobre ambas cars 
de la pared, el punto D sera precisamente el centro de presion. Pero 
cuando p Q es mas alta, el centro de presion se encuentra, por reglas 
de la mecanica, como el punto de aplicacion de la resultante de dos 
fuerzas: P e sc, y P Q S * Cuanto mayor sea la segunda fuerza en compara- 
cion con la primer a, tan to mas cerca estara el centro de presion del 
de gravedad de la superficie S . 

Anteriormente ha sido determinada solamente una coordenada del 
centro de presion, j/ d . Para la obtencion de la otra coordenada, 
hace falta componer la ecuacion de momentos respecto al eje oy . 

En el caso particular, cuando la pared es rectangular y uno de sus 
lados coincide con la superficie tibre del liquido, la posicion del centro 
de presion se ha! la muy facilmente. Puesto que la representacion gra- 
fica de la presion del liquido sobre la pared es un triangulo rectangulo 
(fig. 12), cuyo centro de gravedad se encuentra a 1/3 de la altura b 
del triangulo, el centro de presion del liquido tambien estara a 1 /3 b , 
contando desde abajo. 
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En la tecnica de aviacion se tropieza a menudo con la accion de 
la fuerza de presion del lfquido sobre paredes planas, por ejemplo, 
obre las de los pistones de distintas maquinasy dispositivos hidros- 



F i g. 12. Representacion de la presion sobre una pared rectangular 

taticos (vease ejemplos y el capftulo XIV); siendo en estos casos la 
presion p 0 tan elevada, se puede considerar que el centro de presion 
coincide con el de gravedad de la superficie de la pared. 

§ 9. La fuerza de presion del liquido sobre superficies cilindricas 
y esfericas. Flotacion de los cuerpos 

La soiudon del problems de la presion del liquido sobre una super- 
fide de diferente forma general men te es bast ante comp li cad a, pues 
consiste en la de term in ad on de tres componentes de !a fuerza total 
y de tres momentos. Ademas, estos casos son muy raros en !a practica. 
Son mas frecuentes los casos de superficies cilindricas o esfericas con 
piano vertical de simetna. Cuando esto sucede, la presion del liquido 
se reduce a una fuerza resultante situada en e! piano de simetna. 

Tomemos una superficie cilindrica AB con la generatriz perpen¬ 
dicular al piano del diseno (fig. 13), y deterrninemos la fuerza de 
presion del liquido sobre esta superficie cuando: a) el liquido se encuen— 
ire arriba y b) el liquido se encuentre abajo. 

En el caso «a» limltemos el volumen del liquido aislador por la 
superficie AB con superficies verticals trazadas por los limites de 
este sector, y la superficie libre del liquido, es dedr, el volumen 
A BCD y analicemos las condiciones de su equilibria en iossentidos 
vertical y horizontal. Si el liquido actua sobre la superficie AB con 
hi fuerza P r la superficie AB ejerce sobre el liquido la misma presion 
P i pero en sentido contrario. Eli la fig. 13 se mucstra esta fuerza 
de reaccion descompuesta en dos componentes: horizontal P h y ver¬ 
tical 
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La condicion de equilibrio del volumen ABCD en el sentido ver- 
tical es: 

P v = PoS h + G, (2-8) 

donde P 0 es la presioft sobre la superficie libre del Hquido; 

S h es 1 a superficie de la proyeccion horizontal de la superficie AB; 
G es el peso del volumen limitado del Hquido. 

Anotemos la condicion de equilibrio del mismo volumen en e! 
sentido horizontal, tomando en consideracidn que las fuerzas de 




(a) 

F i g. 13. Presion delliqui do sobre la superficie lateral de un cilindro 

presion del Hquido sobre las superficies EC y AD se equilibran reci- 
procamente y queda solamente la fuerza de presion sobre la su P e [''~ 
cie BE, es decir, sobre la proyeccion vertical de la superficie AB, 
o sea, S v . Tendremos 

Ph = S 7 yh c + PoSv- ( 2 ' 9) 

Determinando por las formulas (2.8) y (2.9) los componentes 
vertical y horizontal de la fuerza total de presion P, resulta 

P = V W+Pl ( 2 - 10 ) 

En el caso cuando el Hquido se encuentra abajo (vease la fig. 13, b), 
la magnitud de la presion hidrostatica en todos los puntos de la 
superficie AB tendra los mismos valores que en el caso «a», pero en 
sentido contrario, y las fuerzas total es P„ y Ph se determmaran por 
las mismas formulas (2.8) y (2.9) pero con signos fontranos. Lo 
mismo que en el caso «a» la magnitud G es el peso del Hquido en el 
volumen ABCD, aunque no este lleno de Hquido 

Se puede hallar facilmente la posicion del centra de presion en la 
pared cilindrica si se sabe la magnitud y el sentido de las fuerzas / „ 
v Pi es decir si estan determinados el centro de presion en la pro- 
yeccidn vertical de la pared y el de gravedad del volumen escogido 
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ABCD. La solucion se facilita considerablemente cuando la superfi¬ 
cie sea circular, porque, entonces, la fuerza resultante interseca el 
eje de la superficie. Esto se debe a que toda fuerza elemental de pre¬ 
sion dP es normal a la superficie, es decir, esta dirigida a lo largo 
del radio. 

El metodo de la determinacion de la fuerza de presion sobre super¬ 
ficies cilindricas es tambien aplicable a las esfericas; en este caso, la 
fuerza resultante pasa tambien a traves del centro de la superficie 
y se encuentra en el piano vertical de simetria. 



F i g. 14. Para la demostracion del principio de Arquimedes 

Apliquemos el procedimiento descrito anteriormente para determi- 
nar la componente vertical de la fuerza de presion del Hquido sobre la 
pared curvilinea y demostrar el conocido principio de Arquimedes. 

Supongamos que en un Hquido esta sumergido un cuerpo de forma 
cualquiera y volumen W {fig. 14). Preyedemos este cuerpo sobre la 
superficie libre del Hquido y tracemos la superficie de proyeccion 
del cuerpo representada por la curva cerrada, entre los puntos A y B. 
Esta curva separa la parte superior de la superficie del cuerpo ACB de 
su parte inferior ADB . La componente vertical de la fuerza de la 
presion excesiva del Hquido sobre la parte superior de la superficie 
del cuerpo P vi esta orientada hacia abajo y es igual al peso del Hquido 
en el volumen AA f B r BCA. La componente vertical de la fuerza de 
presion del Hquido sobre la parte inferior de la superficie del cuerpo, 
P v o esta dirigida hacia arriba y es igual al peso del Hquido en el 
volumen AA'B'BDA. 

De esto se deduce que la resultante vertical de la fuerza de presion 
del Hquido sobre el cuerpo estara orientada hacia arriba y es igual al 
peso del Hquido en el volumen resultante de la diferencia de los dos 
volurnenes indicados, es decir, igual al volumen del cuerpo: 

P a = Pv 2 — Pv i = Gacbd = Wy. 

Precisamente en esto consiste el principio de Arquimedes, que se 
formula generalmente del modo siguiente: todo cuerpo su* 
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mergido en un liquido pierde en su peso 
tanto cuanto pesa el liquido desaloj ado por 
el. El principio de Arquimedes se cumple tambien para los cuerpos 
parcialmente sumergidos en el liquido. 

La fuerza P A se defiomina fuerza de Arquimedes o fuerza ascensio¬ 
nal, y el punto de su aplicacion, es decir, el centro de gravedad del 
volumen IE, centro de desplazamiento (centro de carena ). 



Fig- 15- Esquema del acumulador neumatico hidraulico 

Dependicndo de la correlacion entre la fuerza del peso G del 
cuerpo y de la fuerza de Arquimedes P A son posibles tres casos: 
1) G>P a , el cuerpo se hunde; 2) G < P A , el cuerpo emerge; 
3) G = P A , el cuerpo flota. . . .... 

Para el equilibrio de un cuerpo flotante, ademas de la igualdad de 
las fuerzas G = P A , es necesario tambien que la suma de momentossea 
igual a cero. Esta condition se observa cuando el centro de gravedad 
d'el cuerpo se encuentra en la rnisma vertical que ei de desplazamiento 
(centro de carena). Laestabilidad.de! equilibrio de los cuerpos flotan- 
tes no se examina en este libro. 

Ejemplo t. El acumulador neumohidrauiico, que se emplea en lossisternas 
liidraulicos de aviones, se fabrics a rnenudo en forma de cilindro con ernbolo, 
en una de cuyas paries se encuentrf el aire bajo la presion p, y en oira, el liquido, 
que se comprime con la bomba (fig. 15) r ). M cargarse el acumulador la presion 
del liquido desplaza el ernbolo hacia la izquierda y, compnmiendo cl volumen 
del aire, W, crea una reserva dc energia. Durante la descarga del acumulador 
se verifies la dilatation del aire y la entrega de la energia al consumidor. 

Determinese la reserva de energia de que dispone el acumulador si se carga 
host a la presion p 2 = 150 kg/cm g , y se descarga hast a la presion p t = 75 kg/cm , 
a lo cual corresponde un volumen de aire — 3/, 

Para resol verlo ad mi tamos lo siguiente: 1) los procesos de la compress on 
y dilatation de! aire son isotermicos; 2) los volumenes de! aire son proportionate 
a los desplazamientos del ernbolo 3) el rozamiento del ernbolo es nulo. 

S o 1 u c i 6 n: El trabajo elemental que se obtiene del acumulador es 
dE — pSdx (S, area del ernbolo). 


1 ) Ademas, se usan acumuladores esfericos con membrana elastica que 
separa el liquido del aire (vease la fig. 18). 
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Segun lo admitido. 


De donde 


=*ir y r =^=^- 


dE=p i x i S^-=p 1 W l ~. 


Integrando la ecuacion anterior y sustituyendo por los valores conocidos 
determinants el valor de E. 


E = 


PiWi $ -f = Pi^i m-g- , 


E~75‘ 10 4 - 3 - 10 — 3 - 2 , 3 - 0,3 = 1.550 kgm. 


Ejemplo 2. En la fig. 16 se muestra el esquema de una prensa hidraulica que 
al mismo tiempo puede servir de esquema de un gato hidraulico. Para el caso 




F i g. 16. Esquema de una Prensa hidraulica (de un gato) 


del gato, el cuerpo 1 es una carga que se eleva, para el de la prensa, es un apoyt 
fijo uni do a los dmientos mediante sopor!es S (se muestran con lineas puntea 
das); el cuerpo 2 represents en este caso el material a prensar. 

Mediante la bomba de mano 3 provista de valvulas aspirantes 5 e impelente 
d se crea presion en el cilindro 6 que actua sobre el ernbolo 7 y provoca una pre- 
sion sobre el ernbolo P, 

Determinese esta presion disponiendo de los datos siguientes (vease la 
fig. 16): R = 20 kg, a/b = 1/9; D/d = 10. 


S o l u c i 6 n. 


PmR 


a + b 

a 



= 20 * 10 * 100 = 20.000 


kg. 


Ejemplo 3. El multiplicador hidraulico (fig. 17) sirve para aumentar la 
presion obtenida de una bomba o de un acumulador. La presion p x es transmi- 
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tida al cilindro 1 en cuyo interior entra el cilindro hueco 2 de peso G y diame- 
tro D. Este cilindro resbala por el embolo buzo fijo 3 de diametro d, del cual, por 
un canal, el liquido se expulsa bajo la presion ele- 
vada p 2 . 

Determinese 
daitos sigulentes; 

— 100 kg/cm 2 : d 

Despreciense las fuerzas 
empaquetaduras. 



la presion p 2 » 
G = 300 kg; 
= 50 mm. 

de 


disponiendo de los 
D = 125 mm; pi = 

rozamiento en las 


S o 1 u c i 6 n: De 
del cilindro 2 tenemos 


la condicion del equilibrio 


nD 2 Jt d 2 , r 

i— Pi=— 7- p 2 + °’ 


de donde 


, D 

Pz = Pi[ -J- 


4 G 


Jt d 2 


F i g. 17. Esquema de 
an multiplicador hi- 
draulico 


- f 125 Y 
-100 ( 50 ) 


4-300 


Jt-52 


= 610 kg/cm 2 . 


Ejemplo 4. En los sistemas hidraulicos de aviones 

se usa un dispositivo automatico de descarga de la 
bomba que funciona del modo siguiente (fig- 18): 
si en el sistemael liquido no se consume,, la bomba carga el acumulador hidrau- 
lico 4 hasta la presion p m .^, con la cual el embolo d abre el paso al liquido hacia 



la cavidad A a traves del canal a. Bajo la accion de la presion p mfix , el embolo 
D se desplaza y abre con su vastago la valvula de bola que une la linea de empuje 
de la bomba con el desagiie al deposito. La bomba funciona en el regimen de 
marcha libre hasta que la presion en el sistema hidraulico desciende a 
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cuando el embolo d , desplazandose hacia arriba, une la cavidad A con el desagiie 
al deposito. Entonces, el muelle 2 apartara el embolo D, la valvula de bola se 
cerrara y la bomba comenzara de nuevo la carga. 

Calculense las caracteristicas de los muelles 1 y 2 disponiendo de los datos 
siguentes: p m ^ = 140 at; p m[n . — 80 at; d = 8 mm; / = 16 mm; D = 10 mm; 
a = 2 mm; d± = 6 mm. 


S o l u c i 6 n. Primero determinants la fuerza maxima y minima del 


He 1; 


mSx." 


jt d 2 

~T~ 


140 


Jt*0,8 2 

4 


70,4 kg; 


mue- 


P 


min. Pmin. 


J2<L = 8oi^ 

4 4 


40,2 kg. 


La carrera del muelle es 

hi = l — a= 16—2 = 14 mm. 

Ahora calculamos la caracteristica (rigidez) del muelle 1: 

= 70,4-40,2 _ 2 16 kg/him ^ 
hi 14 

Para abrir la valvula de bola, la fuerza de presion sabre el embolo ha de 
veneer la fuerza del muelle 2, la fuerza de rozamiento de la copa de empaqueta- 
dura del embolo, la fuerza de presion sobre la valvula de bola y la fuerza del mue- 
lle f 3. Tomando la fuerza de rozamiento igual a 0,1 de la presion, y la fuerza del 
miielle, Q = 30 kg, obtendremos la ecuacion para determinar la fuerza maxima 
Fm&x- del muelle 2: 

ltD 2 „ , nd l\n 

Pmax. 4 ^max. H'Pmax. 4 

de donde 

F m&Xt = 140 ‘°> 25jt (1 ,0 2 -0,9 —0,6 2 )—3° = 3° kg. 


Pero, por otra parte, la fuerza del muelle 2 debe desplazar el embolo D 
en la direccion contraria, venciendo la fuerza de friccion de las copas de empaque- 
tadura del embolo descargado. Tomando la ultima igual a 10 kg, tendremos 

F mfn =10kg. 


La rigidez del muelle 2 (siendo la altura de ascenso del embolo h 2 = 10 mm) 
es igual a 

30-10 . 

■ = 2 kg!mm 


^ n lax. ^rnln. 


ho 


10 






















































































3 


Reposo relativd del liquido 


§ 10. Nociones fundamentales 

En el capitulo anterior hemos examinado el equilibrio del liquido 
solo bajo la accion de una fuerza de masa, su propio peso. Este caso 
tiene lugar cuando el liquido reposa en un recipiente inmovil respecto 
a la tierra o que realiza un movimiento uni forme y rectilineo. 

En el caso cuando el recipiente con liquido se encuentra en movi¬ 
miento variado o curvilineo, sobre todas las particulas del liquido 
actuan, ademas del propio peso, las fuerzas de inercla del movimiento 
de traslacidn. Debido a la accion de dichas fuerzas, el liquido realiza 
cierto desplazamiento en el recipiente, y, si estas fuerzas son const antes 
en el tiernpo, ef liquido torna una nueva posicion de equilibrio, es 
decir T se hall a inmovil respecto a las paredes del recipients. Este caso 
de equilibrio del liquido se denomina reposo relativo. 

La superficie libre del liquido y otras superficies de nivel durante 
el reposo relativo (vease § 6} pueden diferir sustancialmente de la 
superficie de nivel del liquido en reposo en un recipiente inmovil, es 
decir, del piano horizontal. AI determinar la forma y la posicion de la 
superficie libre del liquido en reposo relativo, conviene guiarse por la 
propiedad principal de tod a superficie de nivel, que consiste en Id 
siguiente: la fuerza resultante *de masa actua siempre en direccion 
normal a la superficie de nivel, 

Efectivamente, si la fuerza de masa resultante no actuase en 
direccion de la normal, si no bajo cierto angulo a la superficie de nivel, 
entonces, la cornponente tangencial de esta fuerza provocaria la tras- 
lacion de las particulas del liquido a lo largo de la superficie de nivel. 
Pero, en el estado de reposo relativo, las particulas del liquido no se 
desplazan tanto respecto a las paredes del recipiente conic unas 
respecto a otras. Por cansiguiente, la unica direccion posible de la 
fuerza de masa resultante es la normal a la superficie libre, asi como 
a otras superficies de nivel, 

Ademas, hay que tener en cuenta que las superficies de nivel no 
pueden intersecarse; en caso contrario obtendriamos en la linea de 
interseccion de estas dos superficies varios puntos, en los cuales la 
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presion tendrfa simultaneamente dos valores diferentes, lo que es 
imposible. 

Examinemos dos casos tipicos del reposo relativo del liquido: 
a) dentro de un recipiente en movimiento rectilineo y uniformemente 
acelerado y b) dentro de un recipiente que gira uniformemente alrede- 
dor de un eje vertical. 

§ 11. Movimiento rectilineo y uniformemente acelerado de un 
recipiente con liquido 

Supongamos que un recipiente con liquido, por ejemplo, el depo- 
sito de combustible de un avion, se encuentra en movimiento’rectili- 
neo con aceleracion constante a. En este caso, la fuerza resultante de 



F i g. 19. Reposo relativo del liquido durante el movimiento rectilineo unifor¬ 
memente acelerado del recipiente 

masa que actua sobre el liquido sera la suma de los vectores de la 
fuerza de inercia, dirigida en sentido contrario a la aceleracion a , 
y de la de gravedad (fig. 19). 

Designando la fuerza resultante de masa, en relacion a la unidad 
de masa, por /, tendremos 

7=a + g. 

Para todas las particulas del volumen del liquido que se estudia, 
las fuerzas resultantes de masa son paralelas unas a otras y las super¬ 
ficies de nivel son perpendiculares a estas fuerzas; por eso, todas las 
superficies de nivel, incluyendo la libre, son pianos paralelos entre si. 
LI angulo de inclinacion de estos pianos respecto al horizonte se deter- 
mina de la condicion de su perpendicularidad a la fuerza j. 

Para resolver completamente la cuestion de la posicion de la 
superficie libre del Ifquido en un recipiente en movimiento rectilf- 
neo y uniformemente acelerado, es necesario anadir a la condicion 
mencionada la ecuacion de volumenes, es decir, hace falta saber el 
volumen del liquido en el recipiente y expresarlo en dimensiones del 
recipiente B y H y el nivel inicial del liquido h. 
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La ecuacion que permite hallar la presion en cualquier punto del 
volumen del lfquido considerado, puede ser obtenida de modo analogo 
al procedimiento indicado en el § 6. 

Tomemos, por ejemplo, en el punto M una superficie dS para lei a 
a la superficie libre y qonstruyamos sobre esta superficie un volumen 
cilindrico con una generatriz que sea normal a la superficie libre. La 
condicion de equilibrio del volumen del Hquido indicado en direc¬ 
tion de la normal a la superficie libre sera: 

pd S — po dS -f- /p l dS , 

donde el ultimo termino es la fuerza de masa que actua sobre el 
volumen considerado del lfquido y / es la distancia desde el punto M 
hasta la superficie libre. 

Dividiendo cada termino entre ds, obtendremos 

P = Po I / P ^- (d-1) 

En el caso particular cuando a = 0, j = g y la formula (3.1) se 
transforma en la ecuacion fundamental de la hidrostatica (2,2). 

En la practica de aviacion, al analizar los casos de action de la 
fuerza de i nerd a, se usa general mente la notion de sobrecarga que 
(durante el vuelo rectilineo) es igual a 


Durante las evoluciones del avion en el aire, la sobrecarga puede 
ser tangencial (n x ) y normal (%). Esta ultima surge en el vuelo 
curvilineo (entrada en picado y salida de este, viraje) y se determina 
de modo diferente, a saber: con una velocidad de vuelo V y radio de 


ourvatura R, esta es igual 

fly = 


a . 

a±_g 

g 


1/2 

Rg 


+ 1 . 


Mas arriba ha sido examinado el caso de la sobrecarga tangencial; 
sin embargo, en vista de ias'pequenas dimensiones de los depositos 
del avion en comparacidn con el radio R, todo lo expuesto puede ser 
aplicado tambien para el caso de sobrecarga normal, y la acelera- 

cion a debe ser calculada por la formula 

ya 


Durante el vuelo del avion las sobrecargas normales suelen ser 
mucho mas grandes que las tangenciales (en 8—10 veces). 

Si las sobrecargas son grandes y la cantidad de combustible en los 
depositos es pequeha, es posible que se desplace considerablemente el 
lfquido y quede sin llenar la boca de aspiracion del conductor de com¬ 
bustible con el siguiente cese del suministro de este. Para evitar esto 
se instalan dispositivos especiales junto a la boca de aspiracion, los 
cuales excluyen la posibilidad de que la boca quede sin combustible. 
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§ 12. Rotacion uniforme de un recipiente con Hquido 

Tomemos primeramente un recipiente cilindrico abierto con liqui- 
do y comuniquemosle una velocidad de rotacion angular constante © 
alrededor de su eje vertical. E! lfquido adquiere paulatinamente la 
misma velocidad angular que e! recipiente, y su superficie iibre se 



F i g. 20. Rotacion de un recipiente abierto alrededor de uneje vertical 


deforma: en la parte central el nivel del lfquido baja, junto a las 
paredes, se eleva, y toda la superficie libre del lfquido se convierte 
en una superficie de rotacion (fig. 20). 

En este caso, sobre el lfquido actuan dos fuerzas de masa:. la de 
gravedad y la centrffuga, las cuales si se relacionan a la unidad de 
masa seran iguales a g y to 2 r respectivamente. 

La fuerza resultante de masa j crece al aumentar el radio a cuenta 
de la segunda componente, y el angulo de su inclinacion con respecto 
al horizonte disminuye. Esta fuerza es normal a la superficie libre del 
Hquido, por lo cual, la inclinacion de esta superficie crece al aumentar 
el radio. 

Hallemos la ecuacion de la curva AOB en el sistema de coordena- 
das (z, r) que principia en el centro del fondo del recipiente. Teniendo 
en cuenta que la fuerza / es normal a la curva AOB , del diseno ten- 
dremos que 


De donde 


o despues de integrar 


dz 


©2 r_ 

g 


dr, 


z 


(o 2 r 2 
2 g 


f c. 
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De esta condicion se deduce, que C = h en el punto de interseccion 
de la curva AOB con el eje de rotacion; por eso, como formula final 
tendremos 


f 


z = h 


a> 2 r 2 


(3.2) 


es decir, la curva AOB es una parabola, y la superficie libre es la del 
paraboloide de rotacion. 

Aplicando la ecuacion (3.2), se puede determinar la posicion de la 
superficie libre en el recipiente, por ejemplo, la altura maxima del 
liquido H y la altura de la posicion del vertice del paraboloide h > 



Fig. 21. Rotacion de un recipiente con liquido alrededor de un eje horizontal 

siendo dada la velocidad de rotacion to. Pero para eso hace falta uti- 
lizar tambien la ecuacion de volumenes: el volumen del liquido en 
reposo es igual a su volumen durante la rotacion. 

En la praciica tiene lugar mas a menudo el caso de rotacion del 
recipiente con liquido, cuandb el eje de rotacion esta dispueslo hori- 
zontalmente (o a voluntad), y la velocidad angular <*> es tan grande 
que, en comparacion con las fuerzas centrifugas, la fuerza de grave- 
dad practicaineiite carece de valor. 

Es facil obtener, para este caso, la ley del cambio de presion en el 
liquido, analizando la ecuacion de equilibrio del volumen elemental 
con superficie de base dS y altura dr tomada a lo largo del radio 
(fig. 21), Sob re el elemento escogido del liquido actuan las fuerzas de 
presion y la centrifuga, Designando con p la presion en el centre de !a 
superficie dS 7 dispuesta sob re el radio r, y con p + dp, en el centro 
de la otra base del volumen (en el radio r + dr), tendremos la siguiente 
ecuacion de equilibrio del volumen escogido en la direccion del radio: 
pd S — (p + dp) dS + 9 w2 r dr dS = 0 , 
dp = pw*r dr. 
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Integrando 


P = P© 2 -y- + c. 


La constante C se halla de la condicion de que r = r„, p = p 
y, por consiguiente, ’ HO ’ 

C = po + p(o 2 ^j-. 

Sustituyendo C por su valor obtendremos definitivamente la 
relacion entre p y r en la forma siguiente: 


r,')2 

P = Po + p —(r 2 -r 0 2 ) ( 3 . 3 ) 


su- 


Es evidente, que en este caso las superficies de nivel seran las 
superficies cilmdricas circulares con un eje comun, el de rotacion del 
liquido. Si el recipiente esta lleno de liquido parcialmente, 
perficie libre como una de las superficies 
de nivel, sera tambien cilindrica y su ra¬ 
dio sera r„, y ia presion sobre esta, p Q . 

Con frecuencia hace falta calcuiar lafuer 
za de presion del liquido que gira junto con 
el recipiente sobre su pared (o a la parte 
anular de esta). 

Para eso es necesario expresar primera- 
mente la fuerza de presion sobre la superficie 
elemental anular con radio r y anchura dr. 

Aprovechando la formula (3.3) tendremos 

G} 2 / .J> n n f 


dP = pdS = [ Po + p (r* _ rl) ] 2jt rdr, 



y despues hay que integrar entre los Hmites Fi „ 22 . Para la deter- 
liecesarios. T mi nation de la fuerza 

Haaenuo girar cl liquido a gran numero axial en la bomba 
de revoluciones, se puede obtoner una fuerza 

<!e presion total bastante considerable sobre la pared. Esto se aplica 
eti diferentes embragues de friccldn en los motores de aviacion, donde 
se necesita crear grandes fuerzas de presion normal para engranar dos 
ar boles. El procedi mien to descrito mas arriba se emplea para calcu¬ 
iar la fuerza de la presion axial de! liquido sobre las ruedas activas de 
las bombas centrifugas. 

Formulas semejantes para los casos de reposo relativo se pueden 
sacar integrando las ecuaeiones diferenciales de equilibrio del liquido 
(vease el apendice). 


Ejemplo* Deter mi nese la fuerza de la presion axial del liquido sobre la rueda 
■ictiva de la bomba centrifuga del motor cohete de combustible liquido«Walters, 
11 arti end ode que, entre los discos de la rueda y el cuerpo de la bomba (en los 
espacios Wi y , el liquido gira con una velocidad angular igual a la mi tad de 
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la de rotacion de la rueda y que la fuga del Hquido a traves de la holgura A es 

tan pequena que se puede despreciar (fig. 22 ). _ 

La presion manometrica en la salida de la rueda e$ p 2 38 at, enAa entra- 
da — p. = 0. El niimero de revoluciones de U rueda n = 16.500 r.p.m. 
Las dimensions de la ru^da: r 2 & 50 mm; r t — 25 mm; = 12 mm. El peso 

especifico del Hquido y — 918 kg/m a --± , # „ 

S o i u c i d n. Las fuerzas de presion del hquido sobre las superiicies An 
v CD se equilibran mutuamente. Queda sin equilibrar sol a men te la fuerza de 
nresion axial sobre la superficie DE, o sea, sobre la superficie anular limitada 
por las drcunfereticias de radios, r t y r 5 . Por consiguiente, la fuerza buscada 
esta dirigida de la dereeha a la izquierda y es igual a 

n 

P — 2ji ^ prdr , 
r b 

donde, basandose en ( 3 . 3 ), con la sustitucion de p Q y r 0 por p 2 y r 2 , tendremos 

p=p 2 -y - 2 g' -( r 2 — r2 ) 

to! q es la velocidad angular de rotacion del Hquido). 

De donde 

p = 2n J [p 2 -Y^p( r i- ra )] rdr = Ji (r\-r%) X 

b 


I n v 

to 

H*fcO 

1 

qyts 

L P2 ^ 2g 

- 1 

1 

Cl 


Despues de sustituir por los valores numericos, tendremos 
1 X jt • 16.500 \ 2 1 w 

P = n (2,5 2 —1,2 2 ) ^ 38 —0,000.918 2^20 j 2-981 X 
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Ecuaciones fundamentales de hidraulica 


§ 13. Nociones basic as 


Pasando al estudio del movimiento de los liquidos, es necesario^ 
sehalar que al principio vamos a examinar el movimiento del Hquido 
perfedo , es decir, de un Hquido imaginario que no posee ninguna 
viscosidad, y solo despues pasaremos al analisis de las corrientes reales. 
En los liquidos no viscosos, lo mismo que en los reales en estado de 
reposo, solo es posible un tipo de tension: la tension normal de compre- 
sion, es decir, la presion hidromecanica, o simplemente presion. 

La presion en un Hquido perfecto en movimiento presenta las 
rnismas caractensticas que en un Hquido en reposo, es decir, en la 
superficie exterior del Hquido esta dirigida por la normal interior y en 
cualquier punto interior del Hquido la tension es igual en todas las 
direcciones 1 ). 

La corriente del Hquido puede ser estable e inestable. 

La corriente estable es invariable en el tiempo, y la presion hidro- 
niecaniea y la velocidad solo son funciones de lascoordenadas, pero no 
dependen de! tiempo. La presion y la velocidad varian al desplazarse 
las particulas del Hquido de ima posicion a otra, pero, en un punto 
inmovi! dado del espacio, las magnitudes de presion y de velocidad 
en el movimiento estable no cambian en el tiempo. 

Matematicamente esto se puede anotar asi: 


P = M*, 0. z); v = f 2 (x, y, 2 ), 


^ = 0 - 
dt ’ 


dv^ 


dv n , 


dv„ 


dt 


0- —y- = 0- —- = 0 

’ dt ’ **+ ’ 


dt 


donde los indices de la velocidad significan sus proyecciones sobre 
los ejes correspondientes. 


*) Esta concepcion se demuestra de un modo semejante a como se ha hecho 
para el Hquido en reposo (vease el § 5): se componen ecuaciones de movimiento 
del letraedro elemental tomando en cuenta las fuerzas de D’Alambert, las cuales, 
COnjuntamente con las de masa, tienden hacia cero, al reducirse el tetraedro 
a un punto. 
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En el caso de la corriente inesiable la presion y la velocidad depen- 
den tanto de las coordenadas, como del tiempo, o sea 
p = F^x, y, 2 , ty, v = F 2 (x, y, z, t). 

Pueden servir de ejemplo de corriente inestable del Hquido el 
vaciado gradual del recipiente a traves de un orificio en el ion o,oe 
movimiento del Hquido en un tubo aspirante o impelente de una bomba 
corriente cuyo embolo efectua el movimiento de vaiven. 

Ejemplo de corriente estable: derrame del Hquido de un recipien¬ 
te en el cual se mantiene un nivel constante o el movimiento del 



Hquido en una tuberia cerrada, que se produce por una bomba centrl- 
tuga con un numero constante de revoluciones. r 
§ E1 examen de las corrientes estables es mucho mas sencillo que el 
de las inestables. A continuation estudiaremos principalmente las 
corrientes estables y solamente algunos casos particulares de la co- 

rr ^Las trayectorias de las partlculas del Hquido en corrientes estables 

son curvas invariables en el tiempo. 

En corrientes inestables las trayectorias de diversas particulars 
que nasan a traves de un punto dado del espacio tendran diferentes 
formas Por eso con cl [in de snalizar la corriente que se forma en cada 
Inomento dado del tiempo. sc adopts la notion de la hnea de co- 

'"T^hneadecornen/eesaqnenalmeadentrodelliquidoen movimien¬ 
to cuvos tangentes a cualquier punto de esta coinciden con el senti- 
do de^los vectores de velocidad de las partlculas situadas sobre esta 

linea en un momento dado del tiempo (fig. 23). 

Es evidente, que en la corriente estable la linea de corriente coin¬ 
cide con la travectoria y su forma no varia con el tiempo. 

Si en un Hquido en movimiento tomamos un contorno terra o 
elemental y trazamos a traves de todos sus puntos lineas de corriente 
se formara una superficie tubular que se denomina vena hquida.^^ 
parte de la corriente comprendida en el interior de la vena liq 

* arSKl'fifcte^iende hacia cero, el filete se transforms en 
linea de corriente. 
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Los vectores de la velocidad son tangentes en cualquier punto de 
la superficie lateral de la vena liquids, siendo nulas las components 
de velocidad nor males a esta superficie; por consiguiente, ninguna 
particula de Hquido en cualquier punto de la vena Hquida puede 
penetrar en el interior o saltr fuera del filete, Por lo cual, la vena 
liquid a semeja una pared infranqueable y el filete represents una 
corriente independiente elemental, 

Para empezar constderaremos los flujos de dimensiones finitas 
rot no un con junto de f Metes elemen tales, es decir, supondremos que la 


ife 



corriente tiene forma de chorro. Por tener velocidades diferentes, los 
filetes colindantes se deslizaran uno sobre otro pero no se mezclaran. 

Generalmente se llama section viva o simplemente seccion del flujo 
a la superficie en los limites del flujo trazada segun la normal a las 
lineas de corriente. En los flujos examinaremos, generalmente, los 
sectores cuyos filetes pueden ser considerados paralelos y, por consi- 
guiente, planas las secciones vivas. 

§ 14. Gasto. Ecuacion del gasto 

Gasto es la cantidad de Hquido que pasa a traves de la seccion 
viva del flujo {del filete) en la unidad de tiempo. Dicha cantidad se 
puede medir en unidades de volumen, de peso o de masa, por lo cual 
existen: el gasto volumetrico Q, el gasto en peso G y ei gasto en masa M. 

Para un filete elemental de seccion infinitesimal, la velocidad real v 
se puede considerar igual en todos los puntos de cada seccion. Por 
consiguiente, el gasto volumetrico para un filete elemental sera 
igual a 

rfQ_wdS[^-] , (4.1) 

donde dS es la superficie de la seccion del filete, el gasto en peso es 

■ dG =y d< i[^] < 4 - 2 > 

y el gasto en masa es 

dM=pdQ = pvdS [^P] • (4.3) 

En general, para un flujo de dimensiones finitas, la velocidad tiene 
diferente valor en distintos puntos de la seccion; por eso el gasto se 
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debe calcular como suma de gastos elementales de los filetes, o sea, 

Q=^vdS. (4.4) 

S 

Habitualmente, para expresar el flujo volumetrico se recurre a la 
velocidad media en la seccion: 

Wmed. =-|-i ( 4 - 5 ) 

de donde 

Q = Wined.S- ( 4 - 5 ) 

Basandose en la ley de la conservacion de la materia y en la pro- 
piedad de la «infranqueabilidad» de la vena liquida, indicada mas 
arriba, se puede afirmar que, para una corriente estable de Uquido 
ineompresible, el gssto es el mismo en todss lss seed ones del filets de- 
mental (fig. 24), o sea 

dQ = v t dS t = v 2 dS 2 = const, (a lo largo del fiiete). (4.6) 

Esta ecuacion se denomina ecuacion del gasto para un fiiete 
elemental. 

Se puede obtener una ecuacion analoga para el flujo de dtmensio- 
nes finitas, limitado por paredes infranqueables, sustituyendo las 
velocidades reales por las velocidades medias, es decir, 

Q = o mHd iSi = Wmed. = const, (a lo largo del flujo).] (4.7) 

De esta ecuacion se deduce, que las velocidades medias en un flujo 
de Uquido incompresible son inversamente proporcionales a las super- 
fides de las seed ones, o sea 

^med.l *^2 (4.7') 

y med-2 

Es evidente, que la ecuacion del gasto es un caso particular de la 
ley general de conservacion de la materia y tambien es la condition de 
la continuidad de la corriente. 

§ 15, Obtencion de la ecuacion de Bernoulli para un fiiete de 
lfquido perfecto 

Examinemos la corriente estable del Uquido perfecto solo bajo la 
action de la fuerza de masa, de la gravitacion, y determinemos para 
este caso la ecuacion fundamental que relacione la presion en el li- 
quido y la velocidad de su movimiento. 

Tomemos uno de los filetes componentes del flujo y limitemos con 
las secciones 1 y 2 un segmento de este fiiete de cualquier iongitud 
(fig. 25). Supongamos que la superficie de la primera seccion sea igual 
adSu la velocidad, Vu la presion, p ,, y la altura del centro de grave- 
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dad de la seccion, a partir de un piano horizontal cualquiera, z t . 
En la segunda seccion supongamos respectivamente los valores dS 2 , 

W2i Pil y Z 2- 

Durante un tiempo infinitesimal dt, el segmento del fiiete escogido 
se desplazara bajo la accion de fuerzas exteriores en la posicion 1'— 2'. 

Apliquemos para este segmento el siguiente teorema de la Meca- 
nica: el trabajo de las fuerzas aplicadas al cuerpo es igual al incremento 
de la energia cinetica de dicho cuerpo. En el caso dado, estas fuerzas 



F i g. 25. Para la deduccion de la ecuacion de Bernoulli para un fiiete 

son las de presion, que obran normalmente a la superficie del segmento 
y unicamente una de las fuerzas de masa es de gravitacion. 

Calculemos el trabajo de las fuerzas de presion y gravitacion, 
y la modificacion de la energia cinetica del segmento en el tiempo dt\ 

El trabajo de la fuerza de presion en la primera seccion sera posi- 
tivo, porquela direccion de la fuerza coincide con la del desplazamiento 
y se expresara como producto de la fuerza {p4S^ por la distancia 
recorrida (v\dt), o sea 

pi dSjVi dt . 

El trabajo de la fuerza de presion en la segunda seccion tendra el 
signo «menos», porque la direccion de la fuerza es inversa a la del 
desplazamiento y se representara por 

p 2 dS 2 v 2 dt. 

Las fuerzas de presion que actuan en la superficie lateral del seg¬ 
mento del fiiete no efectuaran ningun trabajo, porque son normales 
a esta y, por consiguiente, son tambien normales a los desplazamientos. 

De este modo, el trabajo de las fuerzas de presion sera igual a 

p&idSidt — pzVzdSzdt. (4.8) 

El^ trabajo de la fuerza de gravitacion es igual al cambio de la 
energia potencial de la posicion del segmento. Por eso debemos sustraer 
de la energia de posicion del liquido en el volumen 1—2 la del Iiqui- 










































do en el volumen L-2'. Como resultado, Mg#* se red^ra en 
d °’ pnuivalente al volumen intermedio 1 2 y queoara 

una ca t 7“ ]f q e ;™ ade energias de posicion de los segmentos de 

solamente la diferencia^ gn consideraci 6n la ecuacion del 

gasto (4 6). es facil observar que los yolumenes y. por constgu^nte, los 
fesos de los segmentos 1-1' y 2-2 son lg uales, o sea 


dG = yv 1 dS 1 dt = yv 2 dS 2 dt. ( 4 - 9 ) 

Por eso, el trabajo de la fuerza de grayitacion sera igual al producto 
de la diferencia de alturas por el peso do. 


(z^z 2 )dG. < 4 -10) 

Pflra calcu i ar el incremento de la energia cinetica del segmento 
I ara calcma res t ar de la energia cmetrca del volu- 

n pl2' la delvolumen 1-2. La energia cinetica se reducira en una 
cantidad equivalente al volumen intermedio 1 -2 y quedara solamen- 
Xe la diferencia de energias cineticas de os segmentos 2-2 y 1-1 - 

*> SSLISr.^'SS energia cinetica send igua, a 


( 0 *.- 


a\ dG 


(4.11) 


*stimando el trabajo de las fuerzas de presion (4.8) con el de la 
fuer ™de g?av tSwn'fd.lO) e igualando esta suma al mcremento de 
ia energia cinetica (4.11) tendremos 

• 2 2\ dG 

Pl dS t v,dt — Pz dS 2 v 2 dl + (?i — Z 2 ) dG = (o, — oj ~%r • 


Dividiendo toda la ecuacion por el peso dG (4.9) y despues de 
simpliiicar queda 


jh 

Y 




fj 2 


± 

' 


i mip refieren a la primera seccion en la 

‘ S ^" da 

en la parte derecha de la misma. 


Zl + 


Il + ?L = z 2 + -^ 
y + 2 g ^ y 


t .2 

+ 2 g 


(4.12) 


La ecuacion obtenida se llama ecuacion de Bernoulli para an filete 
^a—^liSX^ 2 )t.enendi m eusio- 
“K de posicion (geometrical; 
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^, altura de presion o energia de presion (piezometrica); 

jj2 

2 jj, altura dinamica o energia cinetica (dinamica). 

La expresion 

z+ jl + £_ = h 

Y 2 g 

se llama energia total (o altura de preside total). 

La ecuacion de Bernoulli (4.12) esta enunciada para dos secciones 
cualesquiera del filete y express la igualdad de las energias totales H 
en estas secciones. Puesto que estas secciones son tomadas a voluntad, 
para cualquier otra seccion del mismo filete la energia total tendra 
el mismo valor, o sea 


2 + 

+ Y + 2 g 


H = const, (a lo largo del filete). 


De este modo, para el liquido perfecto en movi- 
miento la suma de tres alturas: la de nivel. 



F i g. 26. Grafica de variation de las alturas de position, de presion y dina¬ 
mica a lo largo de un filete del liquido perfecto 


la de presion y dinamica es una magnitud 
constante a lo largo del filete, 

Esta deduction se ilustra por medio de la grafica de la fig. 26, 
donde se muestra la variation de las tres alturas a lo largo del filete’ 
La linea de variacion de alturas de presion se denomina linea piezo¬ 
metrica y se puede considerar como el punto geometrico de los niveles 
de los priezometros instalados a lo largo del filete. 

De la ecuacion de Bernoulli y de la del gasto se deduce que, si el 
area de la seccion transversal del filete d i s m i n u y e, es decir, 
si el filete se contrae, la veiocidad de corriente del liquido aumenta 
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y la presion disminuye y, al contrario, si el filete seensancha, la 
velocidad disminuye y la presion aumenta. 

Analicemos el sentido fisico o mas bien energetico de la ecuacion de 
Bernoulli. Denominaremos a la energia que corresponde a la unidad 
de peso energia espectflfa del liquido, o sea 



La energia especifica tiene dimension lineal, lo mismo que los 
terminos de la ecuacion de Bernoulli. No es dificil demostrar que los 
terminos de la ecuacion de Bernoulli son diversas formas de la energia 
especifica del liquido, a saber: 

z es la energia especifica de position, ya que la particula de liquido 
de peso AG, estando a la altura z t dispone de una energia de position 

igual a AGz, correspondiendo a la unidad de peso - z; 


A es la energia especifica de presion del liquido en movimiento, 
ya que la particula de liquido de peso AG bajo la presion p dispone de 
la capacidad de elevarse a la altura —• y, de este modo, adquirir la 

energia de posicion AG ^ ; despues de dividir porAG resulta y; 


z *1—E es 1 a energia especifica potencial del liquido; 

es la energia especifica cinetica del liquido, puesto que para la 

misma particula AG, la energia cinetica referida a la unidad de peso 
1/2 1/2 

es igual a AG^ : AG = — ; 

H = z + y + Tyt es l a energia especifica total de! liquido en 


movimiento, 

De tal modo, el sentido energetico de la ecuacion de Bernoulli para 
un filete elemental de liquido perfecto consiste en que la energia espe¬ 
cifica total del liquido se mantiene constante a lo largo del filete. 
La ecuacion de Bernoulli expresa, por consiguiente, la ley de conser¬ 
vation de la energia mecanica para un liquido perfecto en movimiento. 

La energia mecanica del liquido en movimiento puede presentarse 
en tres formas: la de posicion, lade presion y la cinetica. La primera 
v tercera formas de la energia mecanica son conocidas de la Mecanica 
y son prop i as, tan to de los cuerpos solidos, como de los Hquidos. En 
cuanto a la energia de presion, cabe senalar, que esta forma de energia 
es caracteristica para Hquidos en movimiento. 

Durante el movimiento de un liquido perfecto, una forma de ener¬ 
gia puede transformarse en otra, pero la energia especifica total, como 
se deduce de la ecuacion de Bernoulli, queda siempre invariable. 

Es lacil transformer la energia de presion eri trabajo mecanico. 
El dispositivo mas sencillo para realizar esta transformation, empleado 
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en gran escala en los aviones, es un cilindro con embolo y vastago 
(fig. 27). Vamos a demostrar que durante esta transformation cada 
unidad de peso del liquido realiza un trabajo numericamente igual 
a la altura de presion. 

Supongamos que la superficie del embolo sea S, la carrera del 
mismo L, la presion manometrica del liquido que entra en la cavidad 
izquierda del cilindro — p , y la presion manometrica en la otra parte 



F i g. 27, Cilindro con embolo y vastago 

del embolo es igual acero. Entonces, la fuerza total de presion del liqui¬ 
do, igual a la fuerza P , que se vence al desplazar el embolo de la posi¬ 
tion extrema de la izquierda a la extrema de la derecha sera 

p = pS, 

y el trabajo de esta fuerza 

E = pSL. 

La cantidad ponderal del liquido que hace falta introducir en el 
cilindro para realizar este trabajo es igual al peso del liquido conteni- 
do en el volumen del cilindro, o sea 

G = SLy. 

Por consiguiente, el trabajo sobre cada kilogramo sera 

B pSL p 
~G = ~SLy~ Y 1 

A menudo la ecuacion de Bernoulli se expresa de otra manera. 
Multiplicando todos los terminos de la ecuacion (4.12) por y, tendremos 

2 iY + Pi +Y 2~ = 2 2Y + / ? 2 +Y 2g "' (4*13) 

Ahora los terminos de la ecuacion de Bernoulli estan expresados en 
unidades de presion (kg/m 2 ) y se denominan del modo siguiente: 
zy es la presion de p eso; 
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p es la presion hidromecanica (o simplemente presion); 

Y-^r = p-y-, es la presion dinamica 1 ). 

La ecuacion de Bernoulli para un filete de liquido perfecto se 
puede tambien obtener facilmente integrando las ecuaciones diferen- 
ciales del movimiento del liquido perfecto (vease el apendice). 

§ 16. Ecuacion de Bernoulli para la corriente real 

A1 pasar del filete elemental de liquido perfecto a la corriente 
real, es dedr, a la del liquido viscoso que tiene dimensiones finitas 
y esta limit ado por paredes, hay que tener en cuenta, en primer lugar, 
la irregularidad en la distribucion de las velocidades por la seccion y. 



P i g. 28. Ditsribucion de velocidades en el flujo 

en segundo lugar, las perdidas de energia (de la presion). Tanto lo 
primero, como lo segundo es consecuencia de la viscosidad del liquido. 

Cuando el liquido viscoso fluye a lo largo de una pared solida, 
por ejemplo, en un tubo, se produce el frenado del flujo, debido a la 
viscosidad y tambien a la accion’de las fuerzas de cohesion molecular 
entre el liquido y la pared. Por eso, la velocidad maxima tiene lugar 
en la parte central del flujo, y en las partes perifericas la velocidad va 
disminuyendo hasta llegar practicamente a cero. Se forma una distri¬ 
bucion de velocidades analoga a la indicada en la fig. 28. 

La distribucion irregular de velocidad significa el deslizamiento 
(desplazamiento) de unas capas o partes del liquido sobre otras, por lo 
cual surgen tensiones tangenciales, es decir, tensiones de rozamiento. 
Ademas, el movimiento del liquido viscoso a menudo va acompahado 
de la rotacion de las particulas, formacion de torbellinos y de mezcla- 
do. Todo eso exige gastos de energia, por lo cual la energia especifica 
del liquido viscoso en movimiento (energia total) no es constante. 


*) Hay que tener en cuenta, que la presion que existe en realidad en la co¬ 
rriente, es decir, la tension delafuerza normal superficial, es solamente la pre- 

sion p/Sin embargo, las otras dos magnitudes y 9^ j pueden ser facilmente 

transformadasen laspresionescorrespondientes p, y, por eso, tambien se denomP 
nan convencionalmente presiones. 
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como en el caso del liquido perfecto, sino que se gasta gradualmente 
para veneer las resistencias y, por consiguiente, disminuye a lo largo 
del flujo. 

Debido a la distribucion irregular de la velocidad, durante el 
analisis es necesario utilizar la velocidad media de la seccion, y med . 
(vease § 14), asi como el valor medio de la energia especifica del 
liquido en la seccion dada. 

Antes de emprender el analisis de la ecuacion de Bernoulli para 
el flujo real, admitiremos lo siguiente: consideraremos que en los 
limites de las secciones transversales del flujo que se analiza es justa 
la ley fundamental de la Hidrostatica, es decir, la presion hidrosta- 
tica tiene un valor constante para la seccion dada (2.3), 



const, (en los limites de la seccion). 


Ademas, suponemos que durante el movimiento del liquido, los 
diferentes filetes actuan en direccion transversal uno sobre otro con 
la misma presion que en el estado de reposo. Esto corresponded a la 
realidad y puede demostrarse teoricamente cuando la corriente en las 
secciones transversales dadas sea de filetes paralelos. Precisamente por 
eso examinaremos tales secciones transversales. 

Introduzcamos la nocion de la potencia del flujo. Denominaremos 
potencia del flujo , en la seccion dada, a la energia total que lleva el 
flujo a traves de la seccion dada durante la unidad de tiempo. Puesto 
que en diversos puntos de la seccion transversal del flujo las particu¬ 
las del liquido disponen de diferente energia, expresemos primero la 
potencia elemental, es decir, la del filete elemental, como producto 
de la energia especifica total del liquido en el pun to dado por el 
gasto elemental en peso. Tendremos 


dN = Hy dQ = (z + ^ yvdS. 

La potencia de todo el flujo se hallara integrando la expresion 
anterior en toda la superficie S, o sea, 

N==y l C z+ i + h') vds ’ 

s 

y tomando en consideracion las admisiones hechas, 

+ $ vdS + ^[v s dS. 

S S 

El valor medio de la energia especifica total del liquido por seccion 
se halla dividiendo la potencia total del flujo por el gasto en peso. 
Introduciendo la expresion (4.4), tendremos 
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Multiplicando y dividiendo el ultimo termino por tCed-, ten- 
drernos 


$ v*dS 


H mei , — z + — 1, 


med. S 


^med. _ „ | p , y med. 
-^-- z + Y + a 2* 


(4.14) 


donde a es el coeficiente adimensional querefleja la irregularidad de 
la distribucion de la velocidad y es igual a 


a — 



y med. ^ 


(4.15) 


Si multiplicamos el numerador y el denominador de la expre- 


sion (4.15) por , es facil convencerse de queel coeficiente a es la rela¬ 
tion entre la energia cinetica real del flujo en la seccion dada y la del 
mismo flujo y en la misma seccion con distribucion uniforme de 
velocidad. 

En los casos corrientes de la distribucion de la velocidad (fig. 28) 
el coeficiente a es siempre mayor que la uni clad A ), y cuando la distri¬ 
bucion de velocidades es uniforme, es igual a ia unidad. 

Tomemos dos secclones del flujo real y designemos los valores 
medios de la energia especifica (de la energia total) del liquido en estas 
secciones con y H m ^ 2 respectivamente; entonces 


H me d. 1 = Hmed. 2+ 2ft, (4*16) 

donde 2 ft es la perdida total de la energia especifica (de la altura de 
presion) en el sector entre las secciones que se analizan. 

Empleando la formula (4.14), la ecuacion anterior se puede ano- 
tar asi: 

*i + ^-+a 1 % ± =^ + f- + «2%^ + 2A. (4.16') 

Esta es la ecuacion de Bernoulli para el flujo real. La ecuacion 
obtenida se distingue de la analega para el filete elemental del liquido 
perfecto por el termino que represent a la perdida de la energia espe¬ 
cifica (de la altura de presion) y por el coeficiente que tiene en cuenta la 
irregularidad de la distribucion de velocidades. Ademas, las veloci¬ 
dades que forman parte de esta ecuacion son velocidades medias en la 
seccion. 

Esta ecuacion puede representarse graficamente, en forma semejan- 
te a la del liquido perfecto, pero tomando en consideration la perdida 
de !a presion, que es, a su vez, cierta altura que va aumentando progre- 
sivamente a lo largo del flujo (fig, 29). 

Si para el filete de liquido perfecto la ecuacion de Bernoulli viene 
a ser la ley de conservation de la energia inecanica, para el flujo real 

x ) Esto se puede demostrar, si en la formula (4.15) expresamos la velocidad 
v en forma de suma v = u m ed. H - Au y la integral la dividimos en cuatro y ana- 
lizamos el valor numerico de cada una de ellas. 
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es la ecuacion del balance de energia, teniendo en cuenta las perdidas. 
La energia que pierde el liquido en el sector dado de la corriente, como 
es natural, no desaparece, sino que se transforma en energia termica 
que produce cierto aumento de la temperatura del liquido. 

La disminucion del valor medio de la energia especifica total del 
liquido a lo largo del flujo, en comparacion con la unidad de sulongi- 
tud, se denomina inclinacion hidraulica. La variacion de la energia 
potencial del liquido, comparada con la unidad de longitud, se llama 



F i g. 29. Representation grafica de la ecuacion de Bernoulli para un flujo real 

inclinacion piezometrica . Es indudable que en un tubo de diametro 
constante con distribucion invariable de velocidades las inclinacio- 
nes mencionadas son equivalentes. 


§ 17. Perdidas hidraulicas (general!dades) 

Las perdidas de la energia especifica (de la altura de presion) 
o perdidas hidraulicas, como a menudo se las denomina, dependen de la 
forma, dimensiories y rugosidad del cauce, de la velocidad de la 
corriente y de la viscosidad del liquido, pero no dependen del valor 
absoluto de la presion en el liquido. Aunque la causa primordial de 
todas las perdidas hidraulicas es la viscosidad del liquido, por si 
misma no siempre ejerce influencia sustancial sobre el valor de estas. 
Con mas detalles lo analizaremos a continuation. 

Experimentalmente se ha demos!rado que en rnuchos casos las 
perdidas hidraulicas son aproximadainente proporcionales al ctiadrado 
de la velocidad, por eso en Hidraulica desde liace mucho las perdidas 
hidraulicas de altura de presion se expresan del mode siguiente 

* = £%- (4.17) 
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y las perdidas de presion 

p = hy = l^-y. 

Esta expresion es cpmoda, porque incluye el coeficiente adimensio 
nal de proporcionalidad que se denomina coeficiente de resistencia, 
y la altura dinamica que forma parte de la ecuacion de Bernoulli 

De tal modo, el coeficiente de resistencia tesla relation 
entre las perdidas de altura de presion y la 
altura dinamica. 

Las perdidas hidraulicas se subdividen habitualmente en dos tipos: 
perdidas locales y perdidas por rozamiento (friccion). 

Las perdidas locales de la energia estan condicionadas por las 
resistencias hidraulicas locales, es decir, por las variaciones locales 



F i g. 30. Esquemas de resistencias locales 


de la forma y de las dimensiones del cauce. A1 pasar el liquido por las 
resistencias locales su velocidad varia y surgen generalmente torbe- 
llinos. 

En la fig. 30 se muestran dispositivos que puedenservir de resis¬ 
tencias locales: compuerta (a), medidor de flujo (e), codo (c) y val- 
vula (i d ). 

Las perdidas locales de enefgia se determinan por la formula (4.17) 
del modo siguiente: 

^loc. ~?loc, ~ 2 ^ (4.17 ) 

o 

y V 2 

P loc. — bloc. 

Io que a menudo se denomina formula de Weisbach. 

Aqui v es la velocidad media de la section de la tuberia, donde se 
ha estableddo la resistencia local dada x ). Si et diametro de la tube¬ 
ria cambia, variando, por consiguiente, la velocidad, entonces, en 
calidad de velocidad de calculo es mas comodo adoptar la mayor de 


*) El indice ^med.'p con v lo emplearemos en lo sucesivo solo en los casos 
cuando se puede confundir la velocidad media con la local. 
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las velocidades, es decir, la que corresponde al menor diametro de la 
tuberia. Toda resistencia local se caracteriza por un valor del coefi¬ 
ciente de resistencia £i 0 c.» el cual en muchos casos se puede corisiderar 
aproximadamente constante para la forma dada de la resistencia local. 
Las resistencias hidraulicas locales se examinaran mas detalladamente 
en el capitulo VIII. 

Las perdidas por rozamiento, o por longitud, son perdidas de 
energia que surgen en forma clara en tubos rectos de seccion constante, 
es decir, en casos de corrientes uniformes, y que aumentan proporcio- 
nalmente a la longitud del tubo (fig. 31). Estas perdidas estan condicio¬ 
nadas por el rozamiento interior en el liquido, por lo cual tienen lugar 
tanto en tubos rugosos, como en los lisos. 
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Fig. 31. Perdida de presion por rozamiento en el tubo 

La perdida de altura de presion por rozamiento se puede expresar 
mediante la formula general para perdidas hidraulicas (4.17), o sea, 

Aroz.=Uz.-gr, (4.18) 

pero es mas comodo relacionar el coeficiente £ roz> con la longitud rela- 

tiva del tubo 4-. 

a 

Tomemos un sector del tubo circular de longitud igual a su diame¬ 
tro y designemos el coeficiente de su resistencia, que forma parte de la 
formula (4.18), con X. Entonces, para todo el tubo de longitud / y dia¬ 
metro d (vease la fig. 31) el coeficiente de resistencia sera ^ veces 
mayor, o sea 



y en lugar de la formula (4.18) tendremos 

u -X 1 

d 2g 

(4.18') 

O 

, 1 V 2 

ptoz. 

(4.19) 
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La formula (4.18') se denomina habitualmente formula de Darcy- 
Denominaremos el coeficiente adimensional X coeficiente de perdi- 
das por rozamiento o coeficiente de resistencia de rozamiento. Es un 
coeficiente de proporcionalidad entre la perdida de altura de presion 
por rozamiento, por unfc parte, y el producto de la longitud relativa 
del tubo por la altura dinamica, por otra. 

No es dificil esclarecer el sentido fisico del coeficiente X> si exami- 
namos la condicion del movimiento uniforme en el tubo de volumen 
cilindrico de longitud l y diametro d (vease la fig. 31), es decir, la 
equivalencia a cero de la suma de dos fuerzas que actuan sobre el 
volumen: la de presion y la de rozamiento. Esta igualdad tiene el 
siguiente aspecto 


4 Proz, dl%Q — 0, 

De donde, aplicando la formula (4.19), se obtiene 
donde x 0 es la tension de rozamiento en la pared del tubo. 


X 


4t o 



(4.20) 


o sea, el coeficiente X es una magnitud proporcional a la relation entre 
la tension de rozamiento sobre la pared del tubo y la presion dinamica 
calculada segun la velocidad media. 

Las perdidas hidraulicas en cauces cerrados, es decir, en tubos, 
durante el flujo del lfquido con section Integra (sin superficie libre) 
tienen lugar a cuenta de la diminution de la energia especifica poten- 

cial del lfquido a 1° largo del flujo. En este caso, si la ener- 


gfa especifica cinetica del liquido’^-^^ varia (aun gastodado), no 

es a cuenta de las perdidas de la energia, sino debido a la modification 
de las dimensiones de la seccion transversal del cauce, porque la 
energia depende solamente de lg velocidad y esta se determina por el 
gasto y el area de la seccion 



donde F es el area de la seccion transversal del cauce. 

Por consiguiente, en un tubo de seccion constante la velocidad y la 
energia especifica cinetica quedan invariables, a pesar de la presen- 
cia de resistencias hidraulicas y perdidas de altura de presion. La 
magnitud de la perdida de altura de presion se determina en este casO' 
por la diferencia en las indicaciones de dos piezometros (vease las 
figs. 30 y 31). 

El calculo de las perdidas hidraulicas para diversos casos concre- 
tos viene a ser una de las cuestiones principals de la Hidraulica. 
Los dos capitulos siguientes estan dedicados al examen; de estas* 
cuestiones. 
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§ 18. Ejemplos de aplicacion de la ecuacion de Bernoulli en 
la tecnica 

La ecuacion de Bernoulli obtcnida en los parrafos anteriores es la ley funda¬ 
mental del movimiento estable del liquido. La ecuacion de Bernoulli en la forma 
obtenida permite examinar y comprender el funcionamiento de diversos dispo- 
jitivos que sebasanen la aplicacion en de esta ley fundamental. Estudiemos es- 
tos dispositivos. 

1. El medidor Venturi o fluidometro de valvula es un dispositivo que se 
instala en las tubenas y realiza la contraccion del flujo, o sea, la estrangulacion 




Fig. 32. Esquema de un medidor Venturi 


(fig. 32). El fluidometro const a de un tubo^(tobera) que va estrechandose paula- 
tinamcnte y de otro (difusor) que se ensancha gradualmente. La velocidad del 
flujo en la parte estrecha aumenta y la presion disminuye. Surge una diferencia 
(gradi eute) de presiones, que se mide con dos piezometros o un m and metro dife- 
rencial en U, y que esta Ugada de un mode deierminado con el gasto, Hallemos 
esta funcion. 

Supongamos que en la seccion 1—1 del flujo, inmediatamente anterior al 
estrechamiento, tenemos: velocidad U \, presion p lT area de la seccion S^, y en la 
seccion 2—2, es decir, en el lugar mas estrecho del flujo, v 2 , p 2 y S 2 respectiva- 
mente. La diferencia entre las indicaciones de los piezometros unidos a las seccio- 
nes mend on a das la designaremos con AH. 

Apliquemos para la primera y segunda secciones del flujo las ecuaciones 
de Bernoulli y la de gasto (considerando uniforme la distribucion de velocida- 
des): 


Pi , H _P2^ , n h . s « 
— +2^-- —+2^ + «io c ., 


donde h\ 0 c . es la perdida de altura de presion entre las secciones 1—1 y 2—2. 
Teniendo en cuenta que 


*ioc.=c gj- y 


Pi —P2 


= AH, 


hallemos de este sistema de ecuaciorles una de las velocidades, por ejemplo, v 2 ; 
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tendremos 


/ 2gAH 

V2= \ i-r*v 


L )'« 


De donde, el gasto volumetrico sera igual a 

Q — ^2^2 " ^2 




2g AH 


(t) ! « ' 


es decir, 

Q-Cl/A7?, 

donde C es una magnitud constante para el medidor dado e igual a 


(4.21) 


(4.21') 


C = S 2 



Conociendo la magnitud de C y observando las indicaciones de los piezo¬ 
metros, es facil determinar el gasto en la tuberia para cualquier momento segun 



F i g. 33. Esquema de toberaS de medicion y de diafragma 




la formula (4.21'), La constante Cse puede calcular teoricamente, pero con mayor 
exactitud se halla experimentalmente, es decir, calibrando el medidor. 

La funcion deA H y Q results parabdUca, y si en el eje de abscisas marcamos 
el cuadrado del gasto, la grafica de esta funcion sera una linea recta. 

A rnenudo, en lugar de dos piezometros, para medir el gradiente de presio- 
nes t se emplea el rnanbmetro diferencial de mercurio (vease la fig. 32). Teniendo 
en cuenta que sobre el mercurio en los tubes $e halla el mismo liquido de peso 
especifico y, se puede anotar 

AH = Ah Vmerc.-Y 
Y 

Conviene senalar, que la presencia del difusor no es obligatoria para un 
medidor Venturi. Este puede hacerse en forma de tobera embutida en el tubo 
(fig. 33, a) o sujeto entre bridas (fig. 33, b). En este caso tendra lugar la contrac¬ 
ts 6n paulatina del flujo igual a la que se muestra en la fig, 32, pero el ensancha- 
miento del flujo tras la tobera se verificara espontaneamente e ira acompafiado 
de tor belli nos. For io tanto, la resistencia en esta tobera es mayor que en la tobe^ 
ra con difusor. 

Ademas, se puede hacer un fluidometro en forma de diafragma (fig. 33, c), 
pero hay que tener en cuenta que, debido a la contraction complementaria del' 
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flujo, su secclon minima se encontrara mas a la derecha del orificio del diafragma- 
y sera algo menor que aquel. 

Para los dispositivos enumerados tambien es justa la formula (4.21'), pero 
con ciertos coeficientes correctives que se pueden hallar para los tipos standard 
de fluidometros en las gufas correspondientes. 

Los fluidometros de valvula descritos son los de mayor precision y se em- 
plean para la calibration (comprobacion) de los fluidometros de aviones. 

2. El carburador de los motores de combustion interna y piston sirve para 
aspirar la gasolina y mezclarla con el aire (fig. 34). La corriente de aire que 
ceba el motor se estrecha precisamente junto al pulverizador de la gasolina 
(extremo del tubo). En esta seccion la velocidad del aire aumenta y la presion 



Pa' u o=° 


F i g. 34. Esquema de un carburador 


segun la ley de Bernoulli disminuye. Debido a la diminution de la presion, 
la gasolina es aspirada y pasa a traves del pulverizador a la corriente de aire. 

Hallese la rdacidn entre los gastos de peso de la gasolina Gg y del aire G at 
teniendo el canal aereo y el pulverizador las dimensiones D y d y siendo los coefi¬ 
cientes de resistencia (hasta la seccion 2—2) y C eyc t* (la resistencia del tubo 
de gasolina no se tom a en cuenta). 

A pi Scan do la ecuacion de Bernoulli para el flujo del aire (seccion 0—0 
y 2—2) y, despues, para el de ia gasolina (seccion 1—1 y 2— 2) obtendremos 
(siendo z l = z 2 y a — 1) 


P A ^p 2 , v\q ■ ^ Via , 

Ya Ya ^ 2g ^ 2 g * 

p A p 2 , p ig , y v h 

Y g Y* + 2 g +C P ulT - 2 g " 

de donde 

Ya 0 +Sa) = \g ~ 2 ~ (1 + Spulv-)* 

Tontando en consideration que los gastos en peso son iguales 

r JtD 2 nd % 

G a = —^—v 2a y a y Gg=— v 2g y g , 


5-468 
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tendremos 


G g _ / _d _\ 2 | f Yg (* + Sa) . 

G a \ D J * Ya (1 +£pulv.) 

O La bomba de chorrc/forzado (evector) esia compuesta de la boquilla con- 
vorgente^Tg aSHue contrae el flujo del tube y que gradualmentese ensan- 
cha C imtalado a cierta distancia de la boquilla. en la camara B Debido al 
aumento de la velocidad de! flujo, la presion en el chorro y en^todadVismfnuv^ 
dlsminuye considerablemente. En el tubo ensanchado la velocidad disrmnuye 



F i g- 35. Esquema de un eyector 



F i g. 36. Esquema de un tubo de 
presion total 


y la presion crece casi hasfa la atmosferica (si el liquido se derrama a la ataos- 
fera); por consiguiente, en la camara B la presion es generalmente menor que la 

atmosferica, es decir, hay vaclo. P* . . . . * . _ _ nr p t tll u n n 

Este vacio hace que el liquido se aspire del recipiente inferior por - 
a la camara B , donde losjdos flujos se reunen y siguen mezclandose. Los eyectores 


0 



'0 



F i g. 37. Esquema de una boquilla de avion para medir la velocidad 


se emplean en distinfas ramas de la tecnica, incluyendo los motores cohetes de 
combusbble^hqmdo^^ ^ (q tubo pifot) sirve para medir la velocidad de 

la corriente. Supongamos que el liquido fluye en un cauce abierto coni la velo 
cidad v (fig. 36). Si colocamos en este flujo un tubo en angulo recto, con el or 
ficio al encuentro del flujo, el liquido se elevara en este tubo . so ^™ ?"P e d r i 
Hbre a una altura igual a la dinamica, Eso se explica por que la velocidad de Us 
particulas del liquido que entran en el orificio del tube dlsminuye hasta cero. 
v la nresion por consiguiente, aumenta en la magmtud iguai a fa presio . dfnS- 
mica P Midiendo la altura del liquido en el tubo, es facil determinar la velocidad 

dd f En°este principle se funda la medicion de la velocidad de vuelo del avion 
En la fig. 37 se muestra el esquema del tubo (de la boquilla) de velocidad de 
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avion para velocidades reducidas de vuelo (en comparacion con la velocidad del 
sonido). 

Apliquemos la ecuacion de Bernoulli para un filete elemental a lo largo del 
eje del tubo y que despues se desliza por su superficie. Tomando las secciones 
0—0 (flujo no turbulento) y 1—1 (donde v = 0) tendremos 

v 2 

Po+P ^ Pi- 

Puesto que los orificios laterales del tubo reciben apriximadamente la pre¬ 
sion del flujo no turbulento, p 2 ^ p 0 ; de lo cual tendremos 


y ■— (Pi—P2>- 

5. La sobrealimentacion de velocidad se emplea (fig. 38) ampliamente en 
los aviones para crear presiones elevadas en los depositos de combustible y otros„ 



F i g. 38. Esquema de sobrealimentacion de velocidad 

Si las velocidades de vuelo son reducidas, la presion manometrica en el deposito 
es aproximadamente igual a la presion dinamica calculada por la velocidad de 
vuelo y la densidad del aire. 
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Regimenes de corriente de liquidos en los tubos. 
Semejanza hidrodinamica 



§ 19. Regimenes de corriente de liquidos en los tubos 

Los experimentos demuestran que son posibles dos regimenes o dos 
ipos de corriente de liquidos y gases en los tubos: laminar y tur- 

>Ul L n a ^corriente laminar es la formada por capas sin mezclarse las 
larticulas del liquido, ni variar la velocidad. En este caso todas las 
ineas de corriente se determinan por la forma del cauce por el cual 
luye el liquido. Cuando la corriente del liquido, en un, tubo recto 
le seccion constante, es laminar, todas las lineas de corriente son 
Daralelas al eie del tubo, es decir, rectas, no surgen desplazamientos 
transversales de las particulas del liquido, por lo cual el liquido no se 
mezcla durante el flujo. El piezometro unido al tubo con corriente 
laminar incbca que la presion (y la velocidad) es invariable en el tiempo 
V que no hay q oscilaciones (pulsaciones). De este modo, a corriente 
laminar es bastante ordenada y siendo la presion constante, estncta 

mel Shi embargo, la corriente laminar no se puede considerar carente 
de torbelUnos porque aun sin* presentar torbellinos bien manifestos, 
con el movimiento de traslacion surge un movimiento de rotacion orde- 
nado de particulas aisladas del liquido alrededor de sus centres mstan- 

taneos con velocidades angulares determinadas._ mezcla 

La corriente turbulenta es la que va acompanada poruna rnezda 
itensa del liquido y oscilaciones de velocidades y presiones Cuando 
corriente es turbulenta, las lineas de corriente se determinan 
o aproximadamente por la forma del cauce. El movimiento de las 
^Iculas result a desordenado y las trayectonas tienen a vects 
de curvas complicadas. Esto se debe a que en la corriente turbu- 
-ito con el desplazamiento principal del liquido a lo largo del 
n desplazamientos transversales y movimiento de rotacion 
volumenes del Hquido. 

s indicados de corriente del liquido pueden observar- 
' ; g. 39), que consta del recipiente A con agua, del 


tubo de vidrio B con el grifo C en el extremo y de un vaso D con solu¬ 
tion de un colorante cualquiera, la cual puede verterse formando un 
filete a traves del tubo F dentro del tubo de vidrio B. 

Si abrimos un poco el grifo C y dejamos pasar el agua por el tubo B 
con velocidad reducida y despues, abrimos el grifo E , dejando pasar 
el colorante al flujo del agua, veremos, que el colorante no se mezcla 
con el agua del tubo. El filete de colorante se vera claramente a lo 
largo de todo el tubo de vidrio, lo que indicara el caracter laminar 
de la corriente del Hauido y la ausencia de mezcla. Esto es el regimen 
laminar de la corriente. 

Al aumentar gradualmente la velocidad de la corriente del agua en 
el tubo B , abriendo el grifo C, el cuadro del flujo al principio no cam- 
bia, pero despues, a una velocidad determinada de la corriente, el 



F i g. 39. Esquema de un aparato para demostrar los regimenes de corriente 


regimen de esta cambia rapidamente. El filete del colorante, al salir 
del tubo, comienza a oscilar, despues se difunde y se mezcla con el 
agua, haciendose visibles los torbellinos y el movimiento giratoriodel 
liquido. El regimen de la corriente se hace turbulento (vease la parte 
superior de la fig. 39). 

Si disminuimos la velocidad de la corriente, se restablece el 
regimen laminar. 

El cambio del regimen de la corriente en el tubo dado se realiza 
a determinada velocidad de la corriente que se denomina critica (u cr ). 
Experimentalmente se ha demostrado, que la magnitud de esta velo¬ 
cidad es directamente proportional al coeficiente cinematico de visco- 
sidad (v) e inversamente proportional al diametro del tubo ( d ), o sea, 


El coeficiente adimensional de proporcionalidad k tiene signifi¬ 
cation universal, es decir, es el mismo para todos los liquidos y gases 
y para cualquier diametro de tubo. 

Esto significa, que el cambio del regimen de la corriente tiene lugar 
cuando la relation entre la velocidad, el diametro y la viscosidad v 
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tiene un valor determinado e igual a 

jl _ ^cr.d 

V 

Este numero adimen^onal se denomina numero critico de Reynolds 
(en honor del sabio ingles que establecio este hecho) y se designa 

Re CT .=^. (5.1) 

Como muestran los experimentos, el numero critico de Reynolds 
es aproxirnadamente igual a 2.300. 

Sin embargo, se puede hablar no solamente del numero critico 
Re CT . que corresponde al cambio del regimen, sino tambien del numero 
real de Reynolds para diferentes flujos y expresarlo por la velocidad 
real, es decir, 

Re = -^. (5.2) 

De este modo, obtenemos el criterio que permite juzgar el regimen 
de corriente del iiquido en un tubo. Puesto que la corriente laminar 
tiene lugar a velocidades reducidas, si Re< Re cr -, la corriente siempre- 
debe ser laminar. Si Re > Re cr -» la corriente es generalmente 
turbulenta. 

Conociendo la velocidad de la corriente del Iiquido, el diametro 
del tubo y la viscosidad del Iiquido, se puede calcular el regimen de 
la corriente del Iiquido, lo que es muy importante para los calculos 
hidraulicos posted ores. 

En la practica las corrientes laminares se observan cuando por 
los tubos fluyen Hquidos muy viscosos, por ejemplo, aceites lubrican- 
tes, mezclas de glicerina, etc. 

Las corrientes turbulentas generalmente tienen lugar en condnc- 
ciones de agua y en los tubos por los cuales fluye gasolina, keroseno, 
al co holes y acidos. De este rnodo, en el avion tropezamos tan to con el 
regimen laminar como con el turbulento de la corriente- 1 En los sistemas 
de aceite y las transmisiones hidraulicas de los aviones, el regimen 
de la corriente es por lo general laminar, y en los sistemas de combus¬ 
tible, turbulento. 

El cambio de los regimenes de la corriente, al alcanzar el numero 
Re^ r . se explica por el hecho de que un regimen de la corriente pierde la 
estabilidad, y el otro la adquiere. Si Re<Re cr -t el regimen laminar 
es estable: la provocation de turbulencia artificial del flu jo y su 
perturbation (estremecimiento del tubo, inmersidn de un cuerpo osci- 
lante en el flujo y otros) son eiiminadas por la viscosidad y el flujo 
laminar se restablece, El regimen turbulento en este caso no es estable. 

Si Re ;>Re cr ., el regimen turbulento es, al contrario, estable y el 
laminar, inestable. 

El numero critico Re cr ., que corresponde al paso del regimen lami¬ 
nar al turbulento, es generalmente algo mayor que Re cr . para el paso 
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inverso. En el laboratorio, cuando no hay factores que contribuyen a la 
turbulencia del flujo, se logra obtener un regimen laminar con nume- 
ros Re considerablemente mayores que Re^ Pero en estos casos* la 
corriente laminar resulta tan inestable, que basta una sacudida insig- 
nificante para que el flujo laminar se convierta rapidamente en turbu¬ 
lento. En la practica, particularmente en las tuberias del avion, 
existen, por lo general, condiciones que contribuyen al surgimiento 
de la turbulencia: la vibracidn de los tubos, resistencias hidraulicas 
locales, irregularidad (pulsacion) del gasto y otros; por eso, el efecto 
indicado tiene en Hidraulica mas bien una importancia de principio, 
que practica L 

El problema de la estabilidad del regimen laminar y del mecanismo 
de la turbulencia no esta aun teoricamente resuelto. Pero las investiga- 
ciones muestran, que en una seccldn dada de un tubo cilmdrico, fac¬ 
tores tales como d island a de la pared, magnitud de la velocidad y de 
su gradiente du/dy contribuyen al surgirniento de la turbulencia. La 
distancia maxima de la pared y la velocidad maxima estan en ei centro 
del flujo, pero el gradiente dv/dy alii es igual a cero. Cerca de la pared, 
al contrario, el gradiente de la velocidad es maximo y !a velocidad 
y las distancias y son mfnimas y hasta igtiaies a cero. Por eso, la turbu¬ 
lencia inicial del flujo laminar en un tubo recto de section const ante 
comienza en cierto punto entre el eje del tubo y la pared, pero a pesar 
de todo mas cerca a la pared. 

§ 20. Semejanza hidrodinamica 

El numero de Reynolds obtenido en el parrafo anterior tiene gran 
importancia en Hidraulica y tambien en Aerodinamica, por que es uno 
de los principales criterms de la semejanza hidrodinamica. La seme¬ 
janza hidrodinamica es la semejanza de flujos de Iiquido incompresible 
e incluye la semejanza geometries, cinematica y dinamica. 

La semejanza geometric a, como es sabido de la 
Geometria, significa la proportional id ad entre dimensiones si mi lares 
y la igual dad tie los angulos correspond ientes. En Hidraulica se entien- 
de por semejanza geometrica la semejanza de las superficies que 
limitan los flujos de los Hquidos, es decir, la semejanza de los cauces 
y su position similar respecto al horizonte (fig. 40). 

La semejanza cinematica es la semejanza de las 
lineas de corriente y la proporcionalidad de las velocidades sitnilares. 
Es evidente, que para ia semejanza cinematica de los flujos es indispen¬ 
sable la semejanza geometrica de los cauces. 

La semejanza dinamica significa la proporcionalidad 
de las fuerzas, que actuan sobre elementos similares de los flujos cine- 


x ) Dicha circunstancia tiene importancia practica en la aerodinamica del 
ala (alas laminarizadas) 
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mldticamente semejantes y la igualdad de los angulos que caracterizan 

12 ES^flulLlel^ll^ios actiiari por lo general diferentes filer- 
zas- las de presion, de viscosidad (de rozamiento), de gravitacion, etc 
La 'obirvan P da de la pAporcionalidad entre todas estas fuerzas nos da 
la semeianza hidrodinamica completa. . , D . 

Por ejemplo, la proporcionalidad de las fuerzas de p e ^ . 

rozamiento T que actuan sobre volumenes semejantes en los flujos 
y II se puede anotar asl: 

(£)-(£)„■ 

En la practica es bastante dificil obtener la semejanza hidrodina- 
mica completa, por eso, habitualmente, se trata de la semejanza pamal 




Fig. 40. Flujos semejantes 

fincomoleta), cuando se observa solo la proporcionalidad de las fuer¬ 
zas principles. Para las corrientes de empuje en cauces cerrados, 
j :.? nara los fluios en tubos, en maquinas hidrauhcas, etc., estas 
fuerzas P pr hid pales,° como muestran los calculos, son las fuerzas de 
pS. P d" SSnto y sus Ksultantes. Estas “"“fXde 

demostrar para flujos semejantes, son proporcionales al producto 

la presion dinamica ^ por la superficie caracteristica S. 

Ffpctivamente para una particula de liquido, una de cuyas dimen- 
siones esTguara A fl a fuerza es igual al producto de lamasa por la 
aceleracion, o sea 

A f = fe p(A/) 3 f = fe p(A/)^f = ^P(A0 3 ^. 

donde k es el coeficiente de proporcionalidad adimensional, que depen- 

de de la forma de la particula; 

ds es el recorrido elemental de la particula. 

Multmliquemos y dividamos la ultima expresion por l y %.d, 
es decir! admftamos ademas de las magnitudes que se refieren a la 
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particula, 


las semejantes que caracterizan todo el flujo; tendremos 


A F = k 


A l 

ds 


/A t\2 v 

V J J u med- 



v 

u med. 



Estos cinco multiplicadores adimensionales en la expresion para 
AF tienen el mismo valor para los flujos geometrica y cinematica- 
mente semejantes y particulas similares. Por consiguiente, sustituyen- 
do el signo de igualdad por el de proporcionalidad, se puede anotar 
para estos flujos 

AF~pUmed.f 2 , 

o, puesto que / 2 ~ S y AF ~ F, definitivamente tendremos 

F~pv* mea .S. (5.3) 

Para los flujos semejantes I y II tendremos 
Fj (pumed.^b 

FlI (pWmed.S)n 


r-Af)- 

V pumed.5 J \ 


p^med.S J n 


La ultima igualdad, identica para flujos semejantes, se denomina 
numero de Newton y se designs We. 

Senalemos de paso que al producto S en los flujos seme]an¬ 
tes le son proporcionales las fuerzas con las cuales el flujo actua 
(o es capaz de actuar) sobre los obstaculos: 
paredes solidas, paletas de las maquinas hi- 
draulicas, cuerpos banados por el flujo, etc. 

Asi, por ejemplo, si el flujo del Hquido tro~ 
pieza con una pared ilimitada (vease la fig. 

41), normal a este, y como resultado, es 
desviado por la pared y cambia su direccion 
en 90°, basandose en el teorema de la Mecanica 
sobre la cantidad de movimiento, el impulso 
de fuerza en un segundo es igual a 


P = pQv = pv 2 S. 


(5.4) 



£ . p^pSvf 


Esta es la fuerza de accion sobre un 
obstaculo. Si la pared esta colocada bajo 
otro angulo o su forma o dimension es otra, 
en lugar de la unidad, el coeficiente de pro¬ 
porcionalidad sera otro. 

Al principio analicemos el caso mas sen- 
cillo: el movimiento de un liquido perfecto en un piano horizontal^ 
es decir, cuando no hay fuerzas de viscosidad y no influye la fuerza 
de gravitacion. 


Fig. 41. Acci6n del flu¬ 
jo sobre un obstaculo 
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Para este caso Zi = y la ecuacion de Bernoulli para las seccio- 
nes 1 — 1 y 2—2 (vease la fig. 40) tienesiguiente expresion: 

Pl | V * — P2 , v l . 
y ^ 2g y ^ 2g 1 

O # 

Pi — P2 i 

rt 3 .<?? . 


Para dos flujos con semejanza geometrica, la parte derecha de la 
ecuacion tiene el mismo valor: por consiguiente, la parte izquierda es 
tambien igual, es decir, las diferencias de presiones son proporcionales 
a las presiones dinamicas: 

($-).-(»„• (5 - 5) 


De este modo, durante el movimiento de un liquido perfecto incom- 
presible sin la influencia de la fuerza de gravitacion, para asegurar 
la semejanza hidrodinamica basta con la semejanza geometrica. La 
magnitud adimensional que representa la relacion entre la diferencia 
de presiones y la presion dinamica (o entre la diferencia de alturas 
piezometricas y hacia la dinamica) se denomina coeficiente de presion 
o numero de Euler y se designa con Eu. 

Veamos que condicion deben satisfacer los mismos flujos de seme¬ 
janza geometrica para que haya semejanza hidrodinamica en caso de 
existir fuerzas de viscosidad y, por consiguiente, perdidas de energia, 
es decir, en que condicion los numeros Eu seran iguales para estos 
flujos. 

La ecuacion de Bernoulli ahora se expresara del modo siguiente: 


o 


pi i n n _ P2 . „ , r vi 

T + ai =¥~T^ a2 2F +s 


2(Pi^P 2 ) z?_ „ Si , ^ 

—-t—=Eu-a 2 -a, -gj + C. 


(5.6) 


Como se ve de la ecuacion (5.6), los numeros Eu tendran igual valor 
para los flujos que se estudian, y estos tendran semejanza hidrodina¬ 
mica, a condicion de que los coeficientes de resistencia sean iguales 
(la igualdad de los coeficientes oti y a 2 para las secciones similares 
de dos flujos se deriva de su semejanza cinematica). De este modo, los 
coeficientes £ en los flujos semejantes deben ser iguales yesto significa 
que las perdidas de presion en sectores similares (vease la fig. 40) son 
proporcionales a las presiones dinamicas, o sea, 



ii 


74 


Analicemos un caso de movimiento del liquido muy importante 
en la Hidraulica: el movimiento con rozamiento en un tubo cilindri- 
co, para el cual (vease § 16) " 


Para los flujos con semejanza geometrica, la relacion 4 es la misma 

u 

por consiguiente, la condicion de semejanza hidrodinamica en este 
caso consiste en el valor igual del coeficiente X para dichos flujos. 
Con forme a la formula (4,20), este coeficiente se expresa por la ten¬ 
sion de rozamiento en la pared t 0 y la presion dinamica del modo 
siguiente 


Luego, para dos flujos semejantes I y II se puede escribir 


(p^)i CpoOn’ 


(5.7) 


es decir, las tensiones de rozamiento son proporcionales a las presiones 
dinamicas. 

Si tomamos en consideracion la ley de rozamiento .de Newton, en 
vez de la proporcion anterior tendremos la siguiente: 



Pero, puesto que en caso de semejanza cinematica tiene lugar la 
proporcionalidad 

dv v 
dy ~~d ' 

entonces 



Hechas las transformaciones obtendremos la condicion de semejan¬ 
za de los flujos, tomando en cuenta las fuerzas de viscosidad 


(*).-(£)=• 

o pasando a los valores inversos, 

i? e i = fle n . (5. 8 ) 

En esto consiste la ley de semejanza de Reynolds, la cual se puede 
formular asi: para la semejanza hidrodinamica 
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deflujos geometricamente seme j antes, to- 
mando en cuenta las fuerzas de viscosidad, 
se necesita la igualdad de los numeros de 
Reynolds calculados para cualquier par de 
secciones s i m i 4 a r e s de estos flujos. 

Ahora esta claro por que el paso de la corriente de un regimen a otro 
tiene lugar con un A r Re determinado y tambien se esclarece el sentido 
fisico de este numero para el fiujo en un tubo, que es la magnitud que 
earacteriza la relation de la presion dinamica a la tension de rozamien- 
to. Cuanto may ores son la velocidad y las dimensiones trapsversales 
del fiujo y menor es la viscosidad del llquido, mayor es el numero Re- 
Para e! fiujo de un llquido perfecto el numero Rees infinitamente 
grande, por que la viscosidad y = 0. 

En los casos en que en la ecuacion de Bernoulli no se puede despre- 
ciar la diferencia de las alturas de posicion, la cuestion de la semejan- 
za se complica, por que es necesario apelar a un criterio de semejanza 
mas: el numero de Froude, que toma en consideration la influencia de 
la fuerza de gravitacion sobre el movimiento del llquido. Pero, para la 
inmensa mayoria de los problemas que nos interesan en la tecnica de 
aviacion este criterio no tiene importancia, por lo que no lo vamos 
a analizar. 

De tai modo, en los flujos semejantes tenemos la igualdad de coe- 
ficientes adimensionales y valores a, X, Eu, Ne, Re_ y algunos otros 
que se estudiaran a continuation. El cambio del numero Re signi- 
fica que se modifica la relacion de las fuerzas principales en el fiujo, 
por lo cual los coeficientes indicados pueden variar tambien. Por eso 
todos estos coeficientes se deben considerar como funcion del 
numero Re. 

§ 21. Cavitacion 

En algunos casos, durante el movimiento del liquido en cauces 
cerrados ocurren fenomenos ligados con la varlacion del estado del 
liquido, es decir, con su evaporacion, asi como con el desprendimiento 
de los gases disueltos en el liquido. 

Por ejemplo, durante el fiujo del liquido a traves de un estrecha- 
miento local del tubo surge el aumento de la velocidad y la caida de 
presion. Si la presion absoluta alcanza un valor igual a la presion 
del vapor saturado de este liquido a una temperatura dada, en este 
lugar del fiujo comienza la forniacion intensiva de vapor y el despren¬ 
dimiento de gases, es decir, la ebullicion local del liquido. En la parte 
donde el fiujo se ensancha, la velocidad disminuye, pero la presion 
aumenta, y la ebullicion cesa; el vapor desprendido se condensa parcial 
o totalmente y los gases se disuelven poco a poco. 

Esta ebullicion local del liquido condicionada por la caida de la 
presion local en el fiujo con la subsiguiente condensacion de los vapo- 
res en los lugares de presion elevada se denomina cavitacion. 
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Dicho fenomeno se puede demostrar claramente en un dispositivo 
muy sencillo (fig. 42). El agua u otro llquido se impulsa a la presion 
de varias atmosferas a la valvula y despues fluye a traves del tubo de 
cristal, el cual, al principio, se contrae gradualmente, contrayendo 
el fiujo, y despues se ensancha aun mas gradualmente y sale a la 
atmosfera. 

Si abrimos un poco la valvula y, por consiguiente, obtenemos 
pequenos valores del gasto y de la velocidad, la caida de presion en el 
estrechamiento del tubo sera insignificante, el fiujo sera bastante 



Fig. 42. Esquema de un tubo para demostrar la cavitacion 

transparente y la cavitacion no se observara. Abriendo gradualmente 
la valvula aumenta la velocidad en el tubo y la presion absoluta 
decae. 

Si pabs = pu donde p t es la presion de vapor saturado, en el tubo 
aparece una zona bien visible de cavitacion cuyas dimensiones aumen- 
taran segun se vaya abriendo la valvula. 

La cavitacion va acompanada de un ruido caracteristico, sacudi- 
das, y en caso de prolongarse, por la destruccion erosiva de las paredes 
metalicas, debido a que la condensacion de las burbujas del vapor se 
efectua a velocidad considerable y las particulas del liquido, que lie- 
nan la cavidad de la burbuja en condensacion, se precipitan a su centro 
y en el momento de finalizar la condensacion provocan un choque 
hidraulico local, es decir, un aumento local considerable de presion. 
El deterioro provocado por la cavitacion no ocurre en el lugar donde 
se desprenden las burbujas, sino donde estas se condensan. 

La cavitacion es un fenomeno indeseable y no se debe tolerar en 
tuberias y otros sistemas hidraulicos. Cuando surge la cavitacion 
aumenta considerablemente la resistencia de las tuberias y, por consi¬ 
guiente, disminuye su rendimiento. 

La cavitacion puede surgir en todos los dispositivos donde el fiujo 
experimenta un estrechamiento local con un ensanchamiento ulterior, 
por ejemplo, en los grifos, valvulas, compuertas, diafragmas, eyectores, 
etc. En ciertos casos el surgimiento de la cavitacion es posible tambien 
sin ensanchamiento del fiujo inmediatamente despues de su contrac¬ 
tion, asi como en los tubos de section constante al aumentar la altura 
de posicion y las perdidas hidraulicas. 

La cavitacion puede tener lugar en las maquinas hidraulicas (bom¬ 
bas y turbinas hidraulicas), asi como en las paletas de las helices con 
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gran numero de revoluciones. En estos casos, la cavitacion disminuye 
bruscamente el rendimiento de la maquina y deteriora progresivamente 
las piezas. 

En los sistemas hidraulicos del avion la cavitacion puede surgir 
a causa de disminuir la tf presion exterior durante el ascenso. En este 
caso, el efecto de la cavitacion se extiende a una parte considerable de 
la tuberia de presion baja (tuberia de aspiration) e inclusive atoda 
la tuberia. El flujo en la tuberia se hace bifasico, compuesto de la 
fase liquida y de vapor. 

En la etapa inicial de la evaporacion, la fase de vapor puede tener 
la forma de pequenas burbujas distribuidas uniformemente en el volu- 



c) d) 


F i g. 43. Esquemas de flujos del liquido con aire 

men del liquido en movimiento (fig. 43, a ). Si la evaporacion conti- 
nua, la fase de vapor crece y la burbujas aumentan en volumen, 
moviendose preferentemente a la parte superior de la section de la 
tuberia (fig. 43, b ). Finalmente se separan completamente las fases 
de vapor y liquida y se mueven como flujos indeperdientes: la primera, 
en la parte superior de la secciftn de la tuberia y, la segunda, en la 
inferior (fig. 43, c). Si el diametro de la tuberia es pequeno, pueden 
surgir tapones de vapor y el movimiento de las fases sera en forma de 
columnas alternantes (fig. 43, d). 

Es evidente, que con el aumento de la fase de vapor el rendimiento 
de la tuberia disminuye considerablemente. La condensacion (parcial 
o completa) de los vapores desprendidos tiene lugar en la bomba, donde 
la presion aumenta mucho, y en la tuberia, por la cual el liquido fluye 
a gran presion de la bomba al consumidor. 

La cavitacion se manifiesta de diferentes modos en los liquidos de 
un componente (simples) y de varios componentes (complejos). Para 
los liquidos de un componente, la presion, que corresponde al comienzo 
de la cavitacion, se determina plenamente por la presion de vapor satu- 
rado, que depende solo de la temperatura, y el fenomeno de la cavita¬ 
cion transcurre como se ha descrito mas arriba. 
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El liquido de varios componentes consta de fracciones volatiles 
y pesadas. Las primeras tienen mayor presion de vapor que ias segun- 
das, por lo cual, durante la cavitacion, primero comienza la ebullition 
de las fracciones volatiles y despues la de las pesadas. La condensacion 
de los vapores ocurre en el orden inverso: primero se condensan las 
fracciones pesadas y despues, las volatiles. 

Si los liquidos de varios componentes contienen fracciones vola¬ 
tiles, son mas propensos a la cavitacion y la fase de vapor en estos 
dura mas tiempo, pero el proceso de la cavitacion no se manifiesta 
con tanta brusquedad como en los liquidos de un componente. 


Ejemplo. Determinese el regimen de corriente del liquido AMT — 10 en 
la tuberia de diametro d — 12 mm del sistema hidraulico del avion, si el caudal 
Q = 0,25 li seg, la temperatura del liquido es 0°C (vease la tabla 1 en la pag 19). 
^A que temperatura cambiara el regimen de la corriente? 

S o 1 u c i 6 n. 1. De la tabla 1 hallamos v = 42 centistokes = 0,42 cm 2 /seg. 
2. Determinants el numero de Reynolds 


Re 


vd _ 4 Q 

v Jidv 


4.250 
jil ,2*0,42 


632. 


El regimen de la corriente es 1 a m i n a r, 

3. Hallamos el valor de viscosidad que corresponde al cambio del regimen 
de la corriente. 


. _ 4( 3 

cr * ji d Re cr . 


4.250 

3Tl ,2-2.300 


= 0,115 cm 2 (seg. 


Construimos la grafica para el coeficiente v en funcion de la temperatura, 
segun los datos de la tabla 1, para el liquido AMI"—10 y hallamos que ^ cr = 
= 40°C. 
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4 

Corriente laminar 


§ 22. Teona de la corriente laminar del Hquido en un tubo circular 

Como se ha indicado en el § 19, la corriente laminar es estrictamen- 
te ordenada, por capas, sin mezclarse el liquido; se subordina a la ley 
de rozamiento de Newton (vease §4) y se determina completamente por 
esta. Por eso, la teorla de la corriente laminar de! liquido se funda en 
la ley de rozamiento de Newton. 

Tomemos bastante alejado del extremo del tubo horizontal de 
diametro d = 2r 0 un segmento recto comprendido entre dos secciones 



F i g. 44. Esquema para ilustrar la teorla de la corriente laminar en el tubo 


1—1 y 2—2, la distancia entre las cuales es igual a / (Hg.44). Supon- 
gamos que la presion en la primera seccion es p u y en la segunda, p s . 
Puesto que el diametro del tubo es constante, la velocidad y el coefi- 
ciente a seran invariables a lo largo del tubo, por lo cual la ecuacion 
de Bernoulli para las secciones escogidas sera 


EL— -£ 2 , /j 

y ~ y 

donde h T0z ., es la perdida de altura de presion por rozamiento. 
De donde 

_ Pi P2 _ Proz. 

V ~~ Y * 


^roz. * 
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lo que precisamente indican los piezometros instaladosen las secciones. 

Escojamos en el flujo del liquido un volumen cilindrico de radio r 
coaxial con el tubo y con bases en las secciones escogidas. 

Escribamos la ecuacion del movimiento uniforme del volumen 
escogido, o sea, la igualdad a cero de la suma de las dos fuerzas que 
actuan sobre el volumen: la fuerza de presion y la de resistencia. 
Designando la tension tangencial en la superficie lateral del cilindro 
con x, tendremos 

(Pi — p 2 ) nr 2 — 2 nr lx = 0, 

de donde 


PrOZ. r 
21 * 


De la formula se ve que las tensiones tangenciales en la seccion 
transversal del tubo cambian segun la ley lineal en funcion del radio. 
La representaddn grafica de la tension tangencial se muestra en la 
misma fig. 44, a la izquierda. 

Expresemos la tension tangencial t de acuerdo con la ley de roza¬ 
miento de Newton por medio del coeficiente de viscosidad y el gradien- 
te transversal de velocidad [formula (Ml)]; sustituyamos tambien 
la variable y (distancia de la pared) por el radio corriente r: 


El signo «menos» esta condicionado por que el sentido de la lectura 
de r es opuesto al de y . 

Introduciendo el valor t en la ecuacion anterior, tendremos 


Proz. r .. da 

21 r dr ' 


De la ecuacion anterior despejamos el incremento de velocidad dv: 


dv = 


Proz. 

2 \ll 


rdr. 


Al incremento positivo del radio corresponde el negativo (o sea, la 
disminucion) de la velocidad, lo que corresponde al perfil de velocida- 
des expuesto en la fig. 44. 

Ejecutando la integracion resulta 


v = 


Proz. | p 

2 p/ 2 


La constante de integracion C se halla por las condiciones en la 
pared, donde si r = r 0 , v = O^por consiguiente, 


f 


0-468 


Proz. 2 
4 p/ o* 
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. De donde la raagnitud de la velocidad en la circunferencia con radio 
r sera igual a: 

V = -l'^-( r o- r2 )- < 6A > 

I 

Esta es la ley de distribucion de la velocidad por la seccion de un 
tubo circular en caso de corriente laminar. La curva que representa 

graficamente la velocidad es una parabola 
de segundo grado. 

La velocidad maxima en el centro 
de la seccion (si r = 0) es igual a 



„ _ Proz. 

' ' n‘ 


4}il 


( 6 . 2 ) 


La proportion 


que forma parte 


F i g. 45. Superficie anular 
elemental 


de la formula (6-1)* como se ve de la 
fig. 44, representa la pendiente hidrauli- 
ca (piezometrica) multi pi icada por y. 
Esta magnitud es invariable a lo largo 
de un tubo recto de diametro constante. 

Apliquemos la ley de distribucion de 
la velocidad (6.1) para calcular el gasto. 
Para eso expresamos primero el gasto elemental por una superficie 
infinitesimal dS 

dQ = v dS. 

Aqui v es funcion del radio y se determina por la formula (6.1); 
la superficie dS conviene elegirla en forma de anillo con el radio r 
y la anchura dr (fig. 45), eritonces 


dQ 


Pj^-(rl-r*)2nr dr. 


Despues de integrar toda la superficie de la seccion transversal, 
es decir, desde r It 0 hasta r = r 0 , tendremos 


r=r 0 


Q 


. flproz 

2 \il 


- J (rj-r 5 )rdr= 


r =0 


8p/ 


(6.3) 


La velocidad media en la seccion se halla dividiendo el gasto por 
la superficie: 

Q _ rtPrm/fl _ .Pros:. r t (6.4) 


^med. 


8iu 


P roz. 

8p7 fJ ‘ 


Comparando esta expresion con la formula (6.2) llegamos a la con¬ 
clusion de que en la corriente laminar la velocidad media es dos veces 
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menor que la maxima, es decir, 

_ l 

^med. — ~2 UrnSx. • 

Para obtener la ley de resistencia, es decir, la expresion de la 
perdida de alturade presion por rozamiento h IOZ . por medio del caudal 5 
y las dimensiones del tubo, se determina p roz . por la ecuacion (6.3); 
tendremos 


Proz. 


n r$ 


Dividiendo la ecuacion por y, obtendremos la perdida de altura 
de presion: 

Proz. 8 p!Q ; 


^roz. — 




Sustituyendo p, por vp f y por gp, y pasando de r 0 a d = 2r 0 , tendre¬ 
mos definitivamente • 


*TOZ, 


128v/Q 
jt gd* 


(6.5) 


La ley de resistencia obtenida muestra, que en caso de corriente 
laminar, en un tubo circular, la perdida de altura de presion por roza-' 
mien to es proporcional al gasto y a la viscosidad a la primera potencia 
y es inversamente proporcional al diameiro a la cuarta potencia. Esta 
ley, denominada a menudo ley de Poiseuile-Hagen, se emplea para el 
calculo de tuberias con regimen laminar de corriente. 

Mas arriba (§ 17) hemos convenido en expresar las perdidas de 
altura de presion por rozamiento con la velocidad media, segun la 
formula (4.18). Reduzcamos la ley de resistencia (6.5) a la forma 
siguiente: / 


^roz. — ^ j 


l "med. 


2 g, 


Para eso, en (6.5) sustituiremos el gasto por el prodiicto ~ u med .; 


despues de reducir se obtiene 


t roz. 


64v/o med . 
2 gd* 


Despues de multiplicar y dividir por u med . y de reagrupar los multi- 
plicadores, tendremos • 


h 


64v 


roz. 


v. 


med. 


v med.d d 2 g 

la cual es semejante a (4.18'), por lo tanto, 

1 T) 2 

u _i * med. 

«roz. - M -J ■ ~2j[- 


64 l_ P^ed. 
Re d. 2 g 


( 6 . 6 ),. 


6* 8® 




























































donde 


(6.7) 


Hay que tener en c^enta que la perdida de altura de presion por 
rozamiento en una corricnte laminar es proporcional a la velocidad 
a la primera potencia. No se debe olvidar que el cuadrado de la velo¬ 
cidad en la formula (6.6) para la corriente laminar ha sido obtemdo 
artificialmente, multiplicando y dividiendo por tWd. y q ue coefi- 
ciente es inversamente proporcional al numero Re y, por consi- 
guiente, a la velocidad u me d.- , ,, , 

La teoria expuesta de la corriente laminar del liquido en un tubo 
circular se confirma, en forma general, con experimentos y la ley de 
resistencia deducida no necesita generalmente correcciones, excepto 
en los siguientes dos casos: 

1) Cuando la corriente pasa por el sector imetal del tubo, donde 
tiene lugar la formation gradual del perfil parabolico de las velocida- 
des. La resistencia en este sector resulta mayor que en los sectores 
posteriores del tubo. Pero, esa circunstancia se toma en cuenta sola- 
mente al calcular tubos muy cortos. Mas detalladamente esta cuestion 

se examina en el parrafo siguiente. , .... 

2) Cuando la corriente pasa con intercambio termico considerable, 
es decir, cuando el movimiento del liquido va acompanando por calen- 
tamiento o enfriamiento. La resistencia en este caso es algo mayor que 
la comun. 

§ 23. Sector inicial de la corriente laminar. Coeficiente o 

Si el liquido pasa de cualquier deposito a un tubo recto de diame- 
tro constante y fluye por este de modo laminar, la distribution de 
velocidades resulta, al principio, practicamente uniforme, especial- 
mente si la entrada esta redondeada (fig. 46). Pero despues, bajo la 



F i g. 46. Formacion del perfil parabolico de velocidades 


accion de las fuerzas de viscosidad, se verifica la siguiente redistribu¬ 
tion de velocidades en las secciones: las capas del liquido cercanas a la 
pared se frenan, y la parte central del flujo (nucleo), donde se conserva 

*) El Indice «/» junto a X esta puesto para subrayar que aqul se trata de una 
corriente laminar. 
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todavia la distribucion uniforme de velocidades, fluye con aceleracion, 
lo que esta condicionado por la necesidad de dejar pasar un gasto deter - 
minado por una seccion invariable. HI espesor de las capas del liquido 
frenado va aumentando gradualmente hasta llegar a ser igual al 
radio del tubo, es decir, hasta que las capas prdximas a las paredes 
opuestas se unan en el eje del tubo (vease la fig. 46). Solamente entori- 
ces se establece el perfil parabolico de la velocidad, caracten'stico para 
la corriente laminar. 

La parte desde el extremo del tubo, en la cual se establece (se ' 
estabiliza) el perfil parabolico de la velocidad se denomina sector 
inicial de la corriete (/ inlc .). Fuera de los lfmites del 
sector inicial, tenemos una corriente laminar estabilizada; el perfil 
parabolico de la velocidad queda invariable, cualquiera qne sea la 
longitud del tubo, si se observa la condicion de que el tubo sea recto 
y su seccion constante. La teoria de la corriente laminar expuesta 
mas arriba es justa precisarnente para esta corriente laminar estabili¬ 
zada y no es aplicable en los limites del sector inicial. 

Para determinar la longitud del sector inicial se puede emplear la 
siguiente formula aproximada, que expresa dicha longitud referida al 
diametro del tubo como funcion del numero de Reynolds: 

4^ = 0,029 Re. (6.8) 

lntroduciendo en la formula {6.8) Re cr . = 2.300* obtendremos la 
longitud maxima posible del sector iniciai, igual a 66,5 diametros. 

Como se ha indicado mas arriba, la resistencia en el sector iniciai 
del tubo resulta mayor que en los siguientes. Esto se explica porque el 

valor de !a derivada ™ junto a la pared del tubo, en el sector inicial, 

es mayor que en los de 3a corriente estabilizada, por lo tanto, tambien 
es mayor la tension tangenda! que se determina por la ley de Newton, 
siendo tanto mayor, cuanto mas proxima esta la seccion que se exami¬ 
na al extremo del tubo, es decir, cuanto menor es la coordenada x. 

La perdida de altura de presion en el sector del tubo de longitud 
se determina por las formulas (6.5) o (6.6) y (6.7), pero 
con el coeficiente decorreccidn K mayor que la unidad. Los valores de 
este coeficiente pueden ha 11 arse por medio de la grafica (fig. 47), 
donde el coeficiente K esta represenlado como funcion del pararnetro 

adimensional Con el aumento de este pararnetro, el coefi¬ 

ciente K disminuye y se hace igual a 1,09, si 


X 

Red 


hnic-_ = a Q9Q 
Red 


es decir, si ^nic.- Por consiguiente, la resistencia de todo el sector 
inicial del tubo es 9% mayor que la del sector correspondiente, esco- 
gido en la parte de la corriente laminar estabilizada. 
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j- Para los tubos cortos, iok valores del coeficierite de correccion 7C, 
eorho se ve en la grafica, difieren mucho de la unidad. 

Cuando la longitud del tubo / sea mayor que la del sector iniciat 
hiixc.y la perdida de altura de presion constara de la del sector inicial 



, dRe 

F i g. 47. Grafica de variaciohes de los coeficientes k ya 

y. de la perdida de la parte de corriente estabilizada, o sea 

h toz . ={■ 1 , 09 ^ itzhMzl ] jl . 

i ; „ 

Teniendo en cuenta las formulas (6.7) y (6.8) y efectuando las 
conversions y el calculo, obtendremos definitivamente 

/. ot .=( 0,165 + ^ 4 )^., ( 6 . 9 ) 

Si la longitud relativa de la tuberfa ^es bastante grande, el termino 

complementary entre parentesis, igual a 0,165, se puede no tomar 
en cuenta., Pero* si los calculos de los tubes cuya longitud es conmen- 
surable con / in i c . se verifican con mayor precision, dicho termino mere- 
ce ser apreciado. 

Conociendo la ley de distribucion de la velocidad por la seccion del 
tubo (6.1) y la relation entre la velocidad media y la perdida de pre¬ 
sion (6.4), es facil determinar el valor del coeficiente a, que toma en 
cuenta la distribucion irregular de la velocidad en la ecuacion de 
Bernoulli para la corriente laminar estabilizada del liquido en tubo 
circular. 
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Tomemos la expresion (4.15) y sustituyamos en ellal a velocidad, 
segun (6.1) y la velocidad media, segun (6.4) y notemos tambien que 


S = nr\ 


dS = 2nr dr . 

Despues de reducir obtendremos 


l 


^med.S 




3 r dr 


Efectuemos la sustitucion de la variable, 


de donde 


i r 2 

7^ = z. 

1 a 


a = — 8 ^ z 3 dz = 2 

l 


= 2 . 


( 6 . 10 ) 


De modo que la verdadera energla cinetica de la corriente laminar 
con distribucion parabolica de la velocidad supera en dos veces la 
energia cinetica del mismo flujo, pero con distribucion iiniforme de 
la velocidad.. 

Procediendo del mismo modo, se puede mostrar que-la cantidad de 
movimiento por segundo de la corriente laminar con distribucion 
parabolica es P veces mayor que la de la misma corriente, pero con 
distribucion uniforme, siendo el coeficiente p un valor constante: 

p= 4 - 


Para el sector inicial del tubo con entrada redondeada el coeficien¬ 
te a crece de 4 a 2 (vease la fig. 47), 

§ 24, Corriente laminar en el espacio libre entre dos paredes 
paralelas 

Consideremos la corriente laminar en e] espacio libre formado por 
dos paredes pi anas paralelas, que estan entre si a una di stand a a 
(fig. 48). Pongamos el origen de las coordenadas en el centro del espa¬ 
cio, dirijamos el eje ox a lo largo de la corriente, y el eje oy , perpendi¬ 
cular a las paredes. 

Tomemos dos secciones transversales normales del flujo a la dis- 
tancia / una de otra y consideremos la anchor a del flujo igual a la 
uni dad. Escojamos un volumen de liquido en forma de paralelepipedo 
rectangular di spues to simetricamente respect o a I eje ox , entre las 
secciones transversales elegidas del flujo, con di mens i ones de los lades 
1 X 2 y X 1 (vease la fig. 48). Anotemos la condicion del movimiento 
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uniforme del volumen escogido a lo largo del eje ox: 

2 yPioi , = p-dy- 

t 

donde p roz = pi — p 2 , o sea la diferencia de presiones en las seccio- 
nes que se consideran. 
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I ^ 
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In. 
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F i g. 48. Para ilystrar la teorla de la corriente laminar en el espacio libre 


El signo «menos» se debe a que ^ es negativa. 

De lo expuesto hallaremos el incremento de la velocidad dv, que 
corresponde al de la coordenada dy: 


dv= - 

%? ydy- 

Despues de integrar resulta 


v= — 

■*i »'+ c - 


Puesto que, si y = , v = 0, entonces C = ’T' y susti ' 

tuyendo el valor de C, 

" = ( 6 . 11 ) 


Ahora calculemos el gasto que corresponde a la unidad de anchura, 
para lo cual tomemos dos superficies elementales de dimension 1 X dy 
simetricas respecto al eje oz y expresemos el gasto elemental 

dQ = odS = -^ (-£-*») 2 dy, 

de donde 

a 

(6 ' 12 > 
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Umed. 


Expresando ahora la perdida de presion por la velocidad media 
— — tendremos 


_ \2\ilv me6m 
Proz. — £j2 


(6.13) 


Las relaciones obtenidas pueden ser empleadas tambien cuando 
el espacio Hlbreesta formado por dos superficies cilindricas coaxiales 
y el Hquido fluye a lo largo de sus ejes t pero con la condition de que 
la magnitud a de ese espacio sea pequeha en comparacion con 1 os ra¬ 
dios de los cilindros. En caso contrario hay que aplicar una ley mas 
compleja, que aqui no se examina. 



F i g. 49. Perfil de la velocidad en el espacio libre con pared en movimiento 


Cuando una de las paredes que forman el espacio libre se mueve 
en direction paralela a otra con velocidad U y la presion en ese espacio 
es constante en toda su extension, la pared movil arrastrara consigo el 
Hquido y la distribucion de la velocidad sera lineal (fig. 49), y por 
consiguiente, se expresara 

"“(t-t)"- < 6 ' 14 > 

El gasto del Hquido, correspondiente a la unidad de anchura del 
espacio libre, se determinara por la velocidad media, igual a| (/,o sea 

Q = ^a. (6.15) 

Si el desplazamiento de la pared expuesto mas arriba tiene lugar 
con presion diferencial en el Hquido que llena el espacio libre, la ley 
de distribucion de la velocidad en este se determinara como suma 
(o diferencia, dependiendo del sentido del movimiento de la pared) 
de las expresiones (6.11) y (6.14), o sea 

El modo de obtener la distribucion resultante de la velocidad en 
el espacio libre se muestra en la fig. 50 en dos variantes: 
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a) cuando la direction del movimiento de la pared coincide con 
la corriente del Iiquido bajo la accion de la presion diferencial y b) cuan- 
■do ta direccion del movimiento de la pared es opuesta a la corriente 
del iiquido. 

t 



F i g. 50. Perfiles de la velocidad en el espacio libre con movimiento de la 
pared y gradiente de presion 



En este caso, el gasto del Iiquido que pasa por el espacio libre se 
determinara como suma de lOs gastos, expresados por las formu¬ 
las (6.12) y (6.15), o sea 



Proz.. ■ 
2j xl ± 



Tal genero de movimiento del Iiquido en el espacio libre tiene 
lugar en las bombas y otros mecanismos hidraulicos. 

Ejenjplo. Para comprobar la altura del sistema del aceite del avion, hay que 
■determinar la presion absoluta a la entrada de la bomba en mm de Hg durante el 



Fig. 51. Esquema de conduccion de aceite 


vuelo horizontal a la altura de 16.000 m (p A fy more,=77,l mm Hg). La longitud 
del conducto de aceite de aspiracion es l = 2 m; d= 18 mm; la altura del nivel 
del aceite en el deposito sabre la bomba, z — 0,7 m; la presion en el deposito 
de aceite es igtial a la atmosferica (fig. 51). El bombeo necesario del aceite, reque- 
rido de la cond scion de la conduccion de ealor al aceite a regimen maxi mo del 
motor es Q = 16 llt/min; ]a viscosidad del aceite MR-8 v = 0,11 cmVseg; 
Vac = 900 kg/m 3 ; las perdidas de presion por resistencias locales no se toman en 
cuenta. 


W 


S o 1 u c i 6 n. 1. La velocidad del aceite en la tuberia es 


4 Q 4-16-10 3 


V = - zr = 


nd 2 jx - 1,8 2 - 60 


= 105 cm/seg. 


2. Se calcula el numero de Reynolds 


Re¬ 


vet 105*1,8 


= 1.720. 


v 0,11 

3. La perdida de presion por rozamiento en la tuberia de aspiracion 


^r07* — ^Z 7~ ' 


l i)2 64 200 105 8 


d 2 g 1.720 1,8 2-981 


= 23,2 cm. 


4. La presion a la entrada de la bomba se halla de la ecuacion de Bernoulli 
para las secciones 0—0 y 1—1: 


PA 


Pi 


Ym Ym 


~ a _ 2^~ _ r ft roz.» 


de dolide 
Pi 


Ym 


PA _ P 8 _ h in , , ..13,6 2-105 

— Ym 2 g ^roz. 70+7,71 q g 2-981 


-23,2 = 152 cm 


0 9 

fi roz> = 152 10 cm= 100 mm. col Hg. 


o sea, 



























































7 


Corriente turbulenta 


§ 25. Corriente turbulent^ de un liquido en tubos lisos 

En el § 19 se indicaba que para la corriente turbulenta es propia la 
mezcla del liquido, pulsacion de la veloddad y ia presion durante e) 
paso de la corriente. Si medimos y anotamos las pulsaciones, por 
ejempio, de la velocidad en funcion del tiempo, por medio de un 
aparato registrador muy sensible, obtendremos un cuadro parecido al 

iV 

typed 


Fig. 52. Pulsacion de la velocidad Fig. 53. Caracter de lias lineas'de 
en el flujo turbulento corriente en el flujo'turbulento 

k 

presentado en la fig. 52. La magnitud de la velocidad oscila irregular- 
mente alrededor de un valor medio del tiempo, que en el caso dado 
queda constante. 

Las trayectorias de las particulas que pasan a traves de un pun to 
fijo dado del espacio represent an, en distintos mementos de tiempo, 
lineas curvas de diferente forma, pese a la rectitud del tubo. 
El caracter de las tineas de corriente en el tubo en el momento dado 
tambien es sumamente variado (fig. 53). De este modo, hablando con 
propiedad, la corriente turbulenta no es estable, porque ias magnitudes 
de la veloddad y la presion, asi como las trayectorias de las particulas, 
varian con el tiempo. 

Sin embargo, se la puede considerar como estable en el caso de que 
la magnitud media en el tiempo de la velocidad y presion asf como la 
magnitud del gasto total del flujo, no varfe con el tiempo. Tales casos 
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de corrientes del liquido tienen lugar con bastante frecuencia en la 
practica. 

En vista de que en el caso de corriente turbulenta no hay lamina- 
cion del flujo y el liquido se mezcla, ia ley de rozamiento de Newton 
no es aplicable. Debido a la mezcla del liquido y a la transference 
ininterrumpida de cantidades de movimiento en direction transversal, 
la tension tangencial sobre la pared del tubo en el flujo turbulento es 
considerablemente mayor que en el lami¬ 
nar, siendo los mismos valores del numero 
Re y de la presion dinamica calculada pa¬ 
ra la velocidad media del flujo y la densi- 
dad del liquido. 

La distribution de la velocidad (me¬ 
dia en tiempo) por la seccion transversal 
del flujo turbulento se diferencia sustan- 
cialmente de la distribution en la co¬ 
rriente laminar. 

Si comparamos las curvas de dis¬ 
tribution de la velocidad en un mis- 
rno tubo con un mismo gasto (igual velocidad media), pero para 
los regimenes laminar y turbulento, se observara una manifiesta dife¬ 
rencia en las curvas mencionadas (fig. 54). La distribution de la velo¬ 
cidad en el regimen turbulento es algo mas uniforme, y el incremento 



F i g. 54. Perfiles develoci- 
dades en los regimenes lami¬ 
nar y turbulento 



F i g. 55. Grafica del coeficiente a en funcion del numero'Re 

de la velocidad cerca de la pared, mas brusco que en el laminar, para 
(4 eual, como ya se sabe, es propia la ley parabolica de velocidades- 
Por eso, el coeficiente a, que tiene en cuenta la distribution irre¬ 
gular de velocidades en la ecuaddn de Bernoulli (vease § 16), en 
el regimen turbulento es considerablemente menor que en el laminar. 
A diferencia del regimen laminar, donde a no depende del numero Re 
(vease § 23), en el caso dado el coeficiente a es funcion del numero Re, 
disminuyendo con el aumento del ultimo desde 1,13, siendo Re = Re cr ., 
hasta 1,025, siendo Re = 3* 10 6 . Como se ve en el grafico (fig. 55), 
la curva a en funcion de Re se acerca asintoticamente a la unidad. En 






























































la mayoria de los casos, para la corriente turbulenta, se puede adop- 
tar a = 1. 

Las perdidas de la energia en !a corriente turbulenta de un Hquido 
en tubos de seccion invariable (es decir, las perdidas de altura de 
presion por roza mien to)# resultan tambien distintas que en el laminar. 
En el flujo turbulento las perdidas de altura de presion por rozamiento 
son considerablemente mayores que en un flujo laminar semejante, 
es decir, si son identicas las dimensiones, gasto y viscosidad. 



F i g. 56. Grafica de h TOZ en funcion dev y Q 

Este aumento de perdidas es provocado por la formation de tor- 
bellinos, mezcla y curvatura de las trayectorias. Si en el regimen lami¬ 
nar de la corriente, la perdida de altura de presion por rozamiento 
aumenta proporcionalmente con la velocidad (asi como con el gasto) 
a la primera potencia, al pasar al regimen turbulento se observa cierto' 
sal to de la resistencia y, despues, un incremento mas brusco del valor 
h T0Zm , segun la curva proxima a la parabola de segundo grado (fig. 56). 

En vista de la complejidad del regimen turbulento de la corriente 
y de las dificultades de su investigation analitica, hasta el presente no 
hay una teoria bastante rigurosa y precisa de esta corriente. Existen 
las asi llamadas teorias semiempiricas de la turbulencia, aproximadas, 
de Prandtl, Karman y de otros que no vamos a examinar en el presente 
Manual. 

En la mayoria de los casos, para los calculos practicos ligados con 
la corriente turbulenta de los liquidos en los tubos, se emplean datos 
sistematizados, puramente experimentales, basandose en la semejan- 
za hidrodinamica. 

La formula fundamental de calculo para la corriente turbulenta en 
tubos circulares es la ya mencionada (4.18), que se deriva directa- 
mente de las consideraciones de semejanza y tiene la forma siguiente: 

h __a 1 v 2 

n voz. — ^t d 2g ’ 
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o sea, 


h 


roz. 
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donde X* es el coeficiente de perdidas por rozamiento en el regimen* 
turbulento. 

Esta formula fundamental es aplicable, tanto para el regimen tur¬ 
bulento, como para el laminar (vease § 22); la diferencia consiste en 
el valor del coeficiente X. 

Puesto que para la corriente turbulenta la perdida de altura de 
presion por rozamiento es aproximadamente proporcional al cuadrado 
de la velocidad (y al cuadrado del gasto), el coeficiente de perdidas 
por rozamiento en la formula (4.18) en la primera aproximacion se 
puede considerar como un valor constante. 

Sin embargo, de la ley de semejanza hidrodinamica (§ 20) se dedu¬ 
ce que el coeficiente lo mismo que X lf debe ser funcion del criterio 
principal de semejanza, es decir, del numero de Reynolds que incluye 
In velocidad, diametro y la viscosidad, es decir 


*, = /(Re) = /(-£-) . 


Existen varias formulas, empiricas y semiempiricas que expresan 
esta funcion para la corriente turbulenta en tubos lisos; una de las 
formulas mas comodas y aplicables es la del cientifico ruso P. Kona- 
kov. Esta ecuacion tiene la forma siguiente: 


Xf = 


1 

(1,8igRe—1,5)2 


( 7 . 1 ) 


y se usa desde Re = Re cr . hasta Re igual a varios millones. 

Con los numeros de Reynolds de 2.300 < Re C 10 5 se puede em* 
plear tambien la antigua formula de Blasius 


Xt — 


0,3J64 

VRe 


(7.2) 


De ahi se ve, que con el aumento del numero Re, el coeficiente 
disminuye un poco, pero esta disminucion es mucho menor que para el 
regimen laminar (fig. 57). 

Esta diferencia en las leyes de variacion del coeficiente X t esta 
relacionada con el hecho de que la influencia direct a de la viscosidad 
del 1 1 quido sobre la resistencia en el flujo turbulento es considerable- 
Micnte nienor que enel laminar. SI enel segundo las perdidas de altura 
de presion por rozamiento son direct anient e proporcionales a la visco¬ 
sidad (vease § 22), en el flujo turbulento, como se deduce de lasformu- 
Ipis (4.18) y (7.2), dichas perdidas son proporcionales a la viscosidad a la 
pofcucia 1/4, porqueel papel principal en el flujo turbulento lojuegan 
In mezcla y la transference de las cantldades de movimiento. 
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Las formulas citadas (7.1) y (7.2) para determinar el coeficiente 
de perdidas por rozamiento i t por el numero Re, son justas para los 
asf llamados tubos tecnicamente lisos, es decir, para aquellos cuyas 
rugosidades son tan pequenas que no influyen practicamente sobre la 



F i g. 57. Grafica ^i a m. y ^turb. en funcion del numero Re 


resistencia. Entre los tubos tecnicamente lisos se pueden incluir, no 
cometiendo gran error, los tubos sin costura de metales no ferrosos 
(incluyendo las aleaciones de aluminio), asi como los de acero sin 



costura de fabricacion esinerada. De este modo, los tubos que se 
emplean en los aviones como conductos de combustible y para las 
transmisiones hidraulicas (sistemas hidraulicos), pueden ser conside- 
rados lisos y para su calculo pueden servir las formulas mencionadas. 
Los tubos de acero y de hierro fundido para conduccion de agua no- 
pueden ser considerados lisos, porque ofrecen resistancia elevada, y las 
formulas (7.1) y (7.2) no son justas para ellos. 
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La cuestion de la resistencia de los tubos con rugosidades se exami- 
nara mas abajo. 

Como se deduce de la teoria de semejanza y como muestran los 
ensayos de algunos investigadores (I. Nikuradze, G. Gurzhienko y 
otros),en la corriente turbulenta deunliquido enlos tubos, en la parte 
inmediata a sus paredes, habitualmente hay una capa Ixmite (fig. 58). 

una capa de liquido muy fina, en la cual el movimiento es mas 
retardado* por capas y sin mezcla, es decir, laminar- 

En esta capa limite la veloddad aumenta bruscamente del valor 
e V a P ared hasta v i en el Hmite de la capa* El espesor de la capa 
limite Si es msignificante, y el numero de Re, calculado por la dimen¬ 
sion 8 h veloddad, v t y el coeficiente cinernafico de viscosidad v es 
una magnitud constante, es decir 


V l^l 4. 

= const. 

V 


(7.3) 


Esta magnitud tiene un valor universal constante, !o mismo que el 
numero crftico Re para la corriente en los tubos. Por eso, al aumentar 
la velocidad del flujo y , por consiguiente, del numero de Re, crece 
tambien la velocidad v x y el espesor de la capa limite disminyue. 
Siendo grande e! valor de Re, la capa limite de hecho desaparece. 


§ 26. Corriente turbulenta en tubos con rugosidades 

Si para los tubos lisos el coeficiente de perdidas por rozamiento se 
determina plenainente por el numero de Re, para los que presen tan 
rugosidades, la magnitud X t depende tambien de las irregular!dades de 
su superfine interior, sin ser importante la dimension absoluta de los 
saiientes k, sino la relacidn entre esta dimension y el radio del tubo, 

es decir, ia rugosidad relativa ~. La misma rugosidad absoluta puede 

no ejercer ninguna influencia sobre la resistencia de un tubo de gran 
diametro, pero es capaz de aumentar considerablemente la de un tubo 
de diametro pequeno. Ademas, sobre ia resistencia influye el caracter 
de la rugosidad. El caso mas sencillo es ctiando todos los saiientes 
tienen la misma dimension k y la misma forma, es decir, el caso de 
rugosidad granulosa uniformemente distribuida. 

.. , D( r e . s ] e niodo, en el caso de rugosidad granulosa uniformemente 
distribuida el coeficiente dependera tanto del numero de Re, como 

de la relacidn —, o sea 
r o 

El caracter de la influencia de estos dos valores sobre la resistencia 
de los tubos se ve claramente de la grafica obtenida experimental- 
mente por I. Nikuradze (fig. 59). 
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L Nikuradze ensayo la resistenda de varies tubos con rugosidad 
artificial en su superficie interior. La rugosidad se obtuvo pegando 
granos de arena de dimension deter mi nada despues de hacer pasar la 
arena por tamices especiates. De este rnodo se aseguro la rugosidad 
granulosa uniformemenfe distribuida. 



Fig 59. Dependence de log (1.00 X) de log Re para tubos rugosos segun los 
experiment os de I. Nikuradze 

Los experimentos sobre los tubos han sido efectuados con amplia 
variedad de rugosidades relativas {^ 7 ^ — ^ numeros de 

Reynolds (Re = 500-F- 10 6 ). Los resultados de estos experimentos se 
ven en la grafica en escala logaritmica, donde estan construidas las 
curvas de log (1000 K) en funcion de log Re para una serie de valo- 
, k 

res de — . • 

Las^ectas oblicuas A y B corresponden a las leyes de la resisten- 
cia de los tubos lisos, es decir, a las formulas (6.7) y (7.2), las cuales, 
siendo multiplicadas por 1.000 y transformadas en logaritmo dan 
ecuaciones de lineas rectas en el sistema dado de coordenadas, a saber. 

log (1.000 Ki) = log 64.000- log Re 

y 1 

log ( 1.000 = log 316,4—|-log Re. 

Con linea punteada se muestran las curvas para los tubos de dis- 

tinta rugosidad relativa. ... , . 

Analizando la grafica se puede hacer las siguientes conclusiones 

principales: 
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1. En caso de regimen laminar la rugosidad no influye sobre la 
resistencia; las curvas punteadas que corresponden a diversas rugosi¬ 
dades coinciden de hecho con la recta A. 

2. El numero critico de Re no depende practicamente de la rugo¬ 
sidad. Las curvas punteadas se desvian de la recta A, siendo el valor 
de Re aproximadamente el mismo. 

3. En la zona de la corriente turbulenta, siendo reducidos los 

valores de Re y —,1a rugosidad no influye sobre la resistencia; las 

lineas punteadas en varios sectores coinciden con la recta B. Sin embar¬ 
go, al aumentar el numero de Re esta influencia comienza a manifestar- 
se y las curvas para los tubos con rugosidad comienzan a desviarse de 
la recta que corresponde a la ley de la resistencia de los tubos lisos. 

4. Para altos valores del numero de Re y grandes rugosidades rela¬ 
tivas, el coeficiente k t deja de depender del numero de Re y se hace 
constante para la rugosidad relativa dada. Esto se refiere a los secto¬ 
res de las curvas punteadas donde, despues de cierta elevation, estas 
se hacen paralelas al eje de abscisas. 

De este modo, para cada curva correspondiente a tubos con rugo¬ 
sidad en el regimen turbulento se pueden senalar las siguientes tres 

zonas de los numeros de Re y—, que se diferencian una de otra por el 

r 0 r 

caracter de la variation del coeficiente A, t . 

Primera zona: valores reducidos de Re y— ; el coeficiente Ju no 

depende de la rugosidad, sino que se determina solamente por el nume¬ 
ro de Re, lo mismo que para los tubos lisos. Esta zona no se observe 
a magnitudes maximas de rugosidad. 

Segunda zona: el coeficiente depende simultaneamente de dos 
valores: del numero de Re y de la rugosidad relativa. 

Tercera zona: grandes Re y —; el coeficiente X t no depende del 

r 0 

numero de Re y se determina solamente por la rugosidad relativa. 
Esta zona se denomina la del regimen de resistencia cuadratica, ya que 
la no dependencia del coeficiente V del numero de Re hace que la 
perdida de presion sea exactamente proporcional al cuadrado de la 
velocidad [vease la formula (4,18)], 

Para comprender mejor estas particularidades de la resistencia de 
tubos con rugosidad hace falta tener en cuenta la presencia de la 
capa limite (vease § 25). 

Corno se indico mas arriba, a I aumentar el numero de Re, el espe- 
sor de la capa limite 6, disminuye. Por eso, cuando se trata de flujo 
turbulento en un tubo con rugosidad, siendo bajos los numeros de Re, 
el espesor de la capa limite es mayor que la dimension de los salientes 
y estos se encuentran cubiertos por la capa limite y no influyen sobre 
la resistencia. A medida que aumenta el numero de Re, el espesor 6/ 
disminuye, los salientes comienzan a sobresalir de la capa y a influir 
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sobre el valor de la resistencia. A grandes numeros de Re el espesor 
de la capa llmite se hace infinitamente pequefio y los salientes son 
envueltos por el flujo turbulento, form and Ose con torbellinos detras 
de cada saliente; precisamente eso explica la ley cuadratica de re¬ 
sistencia en esta zona# 

Sin embargo, los experimentos de I. Nikuradze se efectuaron con 
tubos de rugosidad artificial granulosa uniformemente distribuida. 
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F i g. 60. Grafica de ^turb. en funcion de Re para tubos rugosos 


hecho dificil de encontrar en la practica. Para los tubos con rugosida- 
des naturales la ley de variacion de X* en funcion de Re results a go 
diferente sin elevarse las curvas, despues de su desviacion de la ley 
para los tubos lisos. En la fig. 60 se dan los resultados de cuidadosos 
experimentos, realizados por el cientifico sovietico G. Murrn. 

El coeficiente h para los tubos con rugosidades naturales se repre- 
sent a en la grafica en funcion del numero de Re para diferentes valo- 
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res de donde k eQ . es la rugosidad absoluta equivalente a la 

*eq. 

granulosa en los experimentos de I. Nikuradze. Para tubos nuevos de 
acero, G. Murin recomienda el valor de & eq> =0,06 mm; para tubos 
usados, 0,2 mm. 

Para determinar la resistencia de los tubos con rugosidades reales 
en los calculos practicos, tambien se puede recomendar la siguiente 
nueva formula universal del cientifico sovietico A. Altshul: 


1 

yx 


1,8 log 


Re 

b ' » 

Re T + 7 


(7.4) 


donde d es el diametro del tubo; 

k' es la dimension proporcional a la rugosidad absoluta. 

Los valores lfmites de k' para diferentes tubos se dan en la 
tabla 2. 


T abla 2 


Material del tubo 

103 k\ mm 

Vidrio 

0,0 

Tubos estirados de laton, plomo y cobre 

0,0 

Tubos de acero sin costura de esmerada fabricacion 

0,6—2,0 

Tubos de acero 

3—10 

Tubos de hierro fundido asfaltados 

10—25 

Tubos de hierro fundido 

25—50 


Para bajos valores de Re en comparacion con el segundo suman- 

do del denominador de la formula (7.4), esta se transforma en la 
formula de Konakov (7.1) para tubos lisos, expuesta anteriormente, 

k r 

y para grandes valores de Re , se convierte en la formula para tubos 
bastante rugosos, es decir, para el regimen de resistencia cuadratica 

^L-l.Slog^. (7.5) 

De estemodo, comparando los valores numericos del producto Re 

con el numero 7 se pueden establecer los lfmites de las zonas (regimenes) 
indicadas anteriormente de la corriente turbulenta en los tubos con 
rugosidades. 


§ 27. Corriente turbulenta en tubos no circulares 

Antes hemosexaminado la corriente turbulenta en tubos de seccion 
circular. Pero a veces es necesario estudiar la corriente turbulenta 
en tubos no circulares, que se emplean, por ejemplo, en dispositivos 
de refrigeracion. 


101 
























































































































































































































































































































Consideremos el calculo de las perdidas por rozamiento para la 
corriente turbulenta en un tubo con seccion transversal de forma 
no circular. 

La fuerza total de rozamiento que se ejerce sobre la superficie 
exterior del flujo de longltud /, se puede expresar del modo siguiente: 

T = Per. /t 0 , 

donde P t es el perimetro de la seccion; 

r 0 , es la tension tangencial sobre la pared, que depende principal- 
mente de la presion dinamica, es decir, de. la velocidad media de la 
corriente y de la densidad del liquido (vease los §§ 17 y 25). 

Asi, para el area de seccion dada y a un gasto dado de un liquido 
(ypor consiguiente, para la velocidad media dada), la fuerza de roza¬ 
miento es proporcional al perimetro de la seccion. Por eso, para 
disminuir la fuerza de rozamiento, asi como las perdidas de energia 
por rozamiento, hay que ir reduciendo el perimetro de la seccion. El 
perimetro minimo del area dada lo tiene la seccion circular que, por 
lo tanto, es la mas ventajosa para obtener perdidas minimas de 
la energia (altura de presion) por rozamiento. 

Para apreciar cuantitativamente la influencia de la forma de la 
seccion sobre la perdida de presion, se introduce en el calculo el 
radio hidraulico R h que es igual a la relacion entre el area de la 
seccion del tubo y perimetro. 

Rh = -§~ 1) . (7.6) 

El radio hidraulico puede ser calculado para cualquier seccion. 
Por ejemplo, para la seccion circular tenemos 

P jt d 2 d 

Kh ~ ~4 mT ~~ T ’ 

de donde 

4=4 R hr (7.7) 

para una seccion rectangular de lados a y b 

r> _ a b 

“ 2 (a + b) ’ 

para el cuadrado de lado a 

Para un espacio libre de dimension a (considerando a muy pequeho 
en comparacion con 6), de lo expuesto se obtiene: 

**Hr- 


x ) Se emplea lambien la nocion del diametro hidraulico igual a Dk = 4 


10 2 


Sustituyendo el valor del diametro geometricod por el radio hidrau¬ 
lico (7.7), en la formula fundamental de perdida de altura de presion 
por rozamiento (4.18), tendremos 


frroz. — h 4Rh ' 2 g ’ 


(7.8) 


Puesto que la formula obtenida es la expresion mas general de la 
ley de perdidas (4.18), esta debe ser just a no solo para los tubos 
circulares, sino tambien para los no circulares, 

Los experimentos confirman que la formula (7.8) es aplicable 
para los tubos con cualquier forma de seccion transversal . El coeficien- 
te X se calcula por las mismas formulas (7.1) o {7.2) 3 pero el numero de 
Reynolds se expresa por R h , es decir, 

^ c _ 4 ^med. (7.9) 


Ejemplo. Determtnese la perdida de presion por rozamiento en la parte 
cilindrica del sector de refrigeracion en la camara de combust ion del motor de 
carburante liquido del coheie tipo «Rheintochter». El sector esta hecho en forma 
de espacio libre anular con 6 — 2 mm, longitud / — 500 mm, diametro de la 
circunferencia Interior D — 155 mm. El gasto del refrigerante (acido mtrico) 
es 0 = 10 kg/seg s peso especifico — 1.510 kg/m a . 

La temperalura del acido en el sector dado se considers invariable, teniendo 
un valor medio = 80 Q C (v — 0,25 centistokes). 

S o 1 u c i 6 n. 1) Velocidad de la corriente en el espacio libre 


2 ) 


G 10 

V ~ yjiPS — 1.510 -ji-0,155*0,002 

Radio hidraulico del sector 

ji[(P + 26)2-P2] 

Kh ~ 4ji (P + 26 + D) 


=6,8 m/seg. 

6 i 

=—= 1 mm. 


3)" Numero de Reynolds 


Re = 


4 Rh,v 
v 


4.0,1-680 

0,0025 


110.000. 


4) Perdida de presion por rozamiento 
, l V* 1 

Proz.= X i 4 R h ' 2 g (1,8 log Re— 1,5) 2 


500 6,82 

4^1 ’ 2-9,8 


1510-10 _4 = 0,8 at. 


Las perdidas de presion en las partes conicas del sector de refrigeracion 
son considerablemente mayores, pero su calculo es mas complicado, ya que es 
necesario efectuar una integracion. 
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Resistencias hidYdulicas locales 


§ 28. Nociones generates sobre las resistencias locates 

Anteriormente (§ 17) se indico que las perdidas hidraulicas de ener- 
gia se dividen en dos categories: locales y por rozamiento. Ya hemos 
considerado las perdidas por rozamiento en tubos rectos de seccion 
constante para el regimen de corriente laminar (capitulo VI) yturbu- 
lenta (capitulo VII). Examinaremos ahora las perdidas ocasionadas 
por resistencias hidraulicas locales, es decir, por los elementos de 
tuberias, en los cuales, debido a la variation de las dimensiones o con¬ 
figuration del cauce, cambia la velocidad del flujo y surgen habitual- 
mente torbellinos. 

En el mismo § 17 fueron citados ejemplos de algunas resistencias 
locales y fue presentado el metodo general de su expresion, basado en 
los datos experimentales [(4.17)] a saber: 

h - _ p 16 Q 2 

' loc - 2 g > 2gn*d* * 

Ahora la cuestion consiste en saber determinar los coeficientes £ 
para diferentes resistencias locales. 

Las resistencias hidraulicas locales mas sencillas se pueden divi- 
dir en los siguientes grupos y subgrupos: 

1) ensanchamiento del cauce: brusco y gradual; 

2) estrechamiento del cauce: brusco y gradual; 

3) cambio de direccion del cauce: brusco y gradual; 

Los casos mas complicados de resistencias locales son las uniones 
o combinaciones de las resistencias simples enumeradas. Asi, por 
ejemplo, cuando la corriente del liquido pasa a traves de una valvula 
(fig. 30, d) el flujo se tuerce, cambia su direccion, se estrecha y, por 
fin, se ensancha hasta las dimensiones iniciales, lo que va acompahado 
de formation intensa de torbellinos. 

Examinemos las resistencias locales mas sencillas en el orden 
enumerado mas arriba para el regimen turbulento. Hay que sehalar, 
que para la corriente turbulenta, los coeficientes £ se determinan casi 
exclusivamente por la geometria de las resistencias locales y cambian 


104 


muy poco al variar las dimensiones absolutas, la velocidad y la visco- 
sidad (v) del liquido, es decir, al modificarse el numero Re. Por lo 
tanto, generalmente se les considera independientes del numero Re, 
lo que significa que impera la ley cuadratica de resistencia. En el final 
del capitulo trataremos sobre las resistencias locales para el regi* 
men laminar. 

§ 29. Ensanchamiento brusco del cauce 

En la mayoria de los casos, los valores de los coeficientes de las 
resistencias locales £ se obtienen experimentalmente y despues se 
emplean las formulas y graficas experimentales. 

Sin embargo, para el caso de ensanchamiento brusco del cauce, en 
la corriente turbulenta, la perdida de presion se llega a obtener con 
suficiente exactitud de un modo puramente teorico. 



Fig. 61. Ensanchamiento brusco del cauce 


El ensanchamiento brusco del cauce (tubo) y el esquema del fiujo 
correspondiente se muestran en la fig. 61. 

El flujo no se ensancha bruscamente como el cauce, sino gra- 
dualmente, y en el espacio anular, entre cl flujo y la pared de la boca, 
se f orman torbellinos, que en el caso dado const it uyen la causa de las 
perdidas de energla. 

Se ha observado que aqui tiene lugar un cambio continuo de par- 
ticulas del liquido entre el flujo principal y los rernolinos. 

Tomemos dos secciones del flujo: 1 — 1, en el piano donde 
se ensancha el tubo, y 2—2, donde el flujo, despues de ensancharse, 
ha Hen ado tod a la seccion de la boca del tubo. Puesto que el flujo 
entre las secciones que se estudian va ensanchandose, su velocidad 
disminuye y la presion crece. Por eso, el segundo piezometro indica 
una altura mayor en AH que el primero; pero, si no hubiese perdidas 
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de presion en el lugar dado, el segundo piezometro indicaria una altura 
ami mayor. La altura h, que aqui no se registra, es, precisamente, 
la perdida local de presion por ensanchamiento. 

Designando la presion, velocidad y superiicie de la seccion del 
flujoen 1—1, por pi, o t /S, respectivamente, yen 2—2, por p 2 , v 2 y 
apliquemos para ambas secciones la ecuacion de Bernoulli, consi- 
derando uni forme la distribucion de velocidades por las secciones, 
o sea, tomando a 4 = a 2 = 1. 

T endremos 


Pi 

Y 


1 _ P2 | | f, 

+ y + 2 g + /lens -‘ 


Despues apliquemos al volumen cilindrico comprendido entre 
las secciones 1—1 y 2—2 el teorema de la mecinica sobre lavariacion 
de la cantidad de movimiento. Para eso expresemos el impulso de las 
fuerzas exteriores que actuan sobre el volumen que se considera en la 
direction del movimiento, tomando la tension tangencial en la super - 
ficie lateral del cilindro igual a cero. Teniendo en cuenta que las 
superficies de las bases derecha e izquierda del cilindro son equiva- 
lentes e iguales a S 3 y, considerando tambien que en la seccion 1—1 
la presion p t actua sobre toda la superficie S 2 , obtendremos e! impulso 
de fuerzas por segundo en la forma 

(Pi — p 2 ) S 2 . 


La variation de la cantidad de movimiento correspondiente 
a este impulso se halla como diferencia entre las cantidades de movi¬ 
miento por segundo: el que sale del volumen que se considera y el que 
entra; siendo uniforme la distribucion de velocidades por las seccio¬ 
nes, esta diferencia es igual a 

^-(V 2 -Vi). 

Igualando ambos terminos, *tendremos 

(Pi —Pi) S 2 = -^(v 2 — v j). 

Dividamos la ecuacion por S 2 V> teniendo en cuenta que Q 
y convirtamos el miembro derecho de la ecuacion: 


S 2 v 2 


Pi — P2 . 


(0 2 — U ) ) : 


20^2 


2 g 


Y g ' ~ " 2g 2g 

Agrupando los terminos, tendremos 

Pi i V 1 Pz , v l I (Pi — t>z) 


2 g 2g 


2 g 


2 g 


2 g 


Comparando la ecuacion obtenida con la de Bernoulli anotada 
anteriormente, nos convencemos de su analogfa completa, de lo que 
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concluimos que 


_ (fi-Qz ) 2 , s , 

fL ens . — 2g 1 ^o. 1 ) 

es decir, que la perdida de altura de presion (energia especifica) para 
el ensanchamiento brusco del cauce es igual a la presion dinamica 
calculada como diferencia de velocidades. Esta tesis se denomina 
a menudo teorema de Borda — Carnot en honor de estos sabios fran- 
ceses, el primero, hidraulico y el segundo, matematico. 

Si tomamos en consideracion la ecuacion del gasto 

UiSj = v 2 S 2 , 

el resultado obtenido se puede expresar tambien en la forma siguiente, 



que corresponde al metodo general de la expresion de las perdidas 
locales. 

Por consiguiente, para el caso de ensanchamiento brusco elcoefi- 
ciente de resistencia es igual a 

< 8 -n 

El teorema demostrado se confirma facilmente por experimentos 
con regimen turbulento y se emplea en los calcuios. 

En el caso particular, cuando la superficie S s es mucho mayor 
que la superficie S t y, por consiguiente, ia velocidad v 2 se puede 
considerar igual a cero, la perdida por ensanchamiento es igual a 


es decir, se pierde toda la presion dinamica, toda la energia cinetica 
de la cual dispone el Ifquido; en este caso, el coeficiente de resisten¬ 
cia 5=1. Este caso corresponde, por ejemplo, al suministro del 
liquido por un tubo a un recipiente de dimensiones bastante grandes. 

Conviene subrayar que la perdida de altura de presion (de energia) 
considerada en caso de ensanchamiento brusco se consume, a fin de 
cuentas, exciusivamente en la formacion de torbellinos, que surgen 
debido a la separacion del flujo de las paredes, es decir, para mantener 
un movimiento continuo de las masas liquidas del remolino y su 
renovacion (cambio) constante. Por lo tanto, estas perdidas de energia, 
proporcionales al cuadrado de la velocidad (gasto), se denominan 
perdidas por formacion de torbellinos. 

Ademas, estas perdidas de energia se denominan a menudo per¬ 
didas por choque, puesto que se verifica una disminucion bastante 
brusca de la velocidad, como si tuviera lugar un choque de un Ifquido 
que corre con rapidez contra otro que se mueve lentamente o esta 
inmoviL 
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§ 30. Ensanchamiento gradual del tubo 

El tubo que se ensancha gradualmente se denomina difusor. La 
corriente del Hquido en el difusor va acompanada de la dismmucion 
de la velocidad y el aupjiento de la presion. Las part leu las del liquldo 
en movimiento vencen la presion creciente con su energla cinetica, 
pero esta va disminuyendo a lo largo del difusor, as! como en direc- 
cion desde el eje hacia la pared. Las capas de Hquido proximas a la 
pared disponen de una energia cinetica tan pequena, que a veces no 



pueden veneer la presion elevada, y se paran e inclusive comienzan 
a fiuir en sentido contrario. El flujo principal choca con estas con- 
tracorrientes, surgen torbellinos y el flujo se separa de la pared 
(fig. 62). La intensidad de estos fenomenos crece con ei aumento del 
angulo de ensanchamiento del difusor y, al mismo tiempo, aumentan 
las perdidas por formacion de torbeliinos en el mismo. 

Ademas, en el difusor hay perdidas por rozamiento habituales, 
semejantes a las que surgen en tubos de seccion constante. 

La perdida total de altura de presion en el difusor h dlt . se con¬ 
sider convencionalmente corno suma de dos sumandos: 

/jdif. = ^roz.. ^ens.i (^*2)' 

donde h IOZ . es la perdida de altura de presion por rozamiento; 
ft ens . es la perdida de altura de presion por ensanchamiento (formacion 
de torbeliinos). 

La perdida de altura de presion por rozamiento se puede calcular 
con aproximacion del modo siguiente. Constderemos un difusor cir¬ 
cular con utia generatriz rectilfnea y angulo a en el vertice. Supon- 
gamos que es el radio del orificio de entrada del difusor, y r 2 , el 
del orificio de salida (fig. 63). Puesto que a io largo del difusor el 
radio de la seccion y la velocidad de movimiento del Hquido son 
magnitudes variables, hace falta tomar un segmento elemental del 
difusor de longitud dt a lo largo de la generatriz y expresar para este 
la perdida elemental de altura de presion por rozamiento, segun la 
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formula fundamental (4.18). Tendremos 


AU i dl v 2 

a/lroz. 


donde u, es el valor de la velocidad media en cualquier seccion cuyo 
radio sea igual a r. 

Del triangulo elemental se deduce que 


a 

sen T 


Despues, basandose en la ecuacion del gasto se puede anotar 



donde iq es la velocidad en la parte estrecha del difusor. 
Sustituyamos estas identidades en la formula para dh roz . y eje- 
cutemos la integration entre los limites de r 1 y r 2 , es decir, a lo 
largo de todo el difusor, considerando constante el coeficiente 


d/^roz. — 


dr 


de d onde 

^TOZ. 


o a 

2 r sen 


r i V V 2 


2 g ' 


X t _ v\_ 4 f dr 

a 2g 1 j r 5 




2sen T 


o definitivamente 


^roz. 


o a 

8 Sen ~2 


O 

8sen ^- 


i_Jl 

«V 2g ’ 


2g ’ 


(8.3) 


donde n = ~= (—^ es el as! llamado grado de ensanchamiento del 

*->1 \ r 2 S 

difusor. 

El segundo sumando, la perdida de altura de presion por ensancha¬ 
miento (formacion de torbeliinos), tiene en el difusor la misma natu- 
raleza que para el ensanchamiento brusco, pero de menor magnitud, 
por eso se expresa generalmente por la misma formula (8.1) o (8.T), 
pero con el coeficiente de correction k menor que la unidad, o sea: 


{Vl - V2 )2 
k 2 g 




(8.4) 


Puesto que en el difusor se observa un choque mas atenuado que 
en un ensanchamiento brusco, el coeficiente k se denomina a menudo 
coeficiente de atenuacion del choque. El valor numerico de dicho 
coeficiente para los difusores con angulos de conicidad a de 5° a 20 Q 
se puede determinar por la siguiente formula experimental del cien- 


109 








































♦ tifico sovietico I. Idelchik; 


fe = 3,2tgTlX 


o por la formula aprox^mada de Fligner: 

6 = sen a. 


(8.5) 


( 8 . 6 ) 


Tomando en cuenta las formulas obtenidas (8.3) y (8.4), la expre- 
sion (8.2) se puede expresar en la forma siguiente: 


^dif. — 




o a 

8sen ~2 


>-£)+* 0 --J- 


(8-7> 


y el coeficiente de resistencia del difusor se expresara definitivamente 
con la siguiente formula: 




»dif. 


8 sen ■ 


0-w 




( 8 . 8 ) 


De aqui se ve que el coeficiente £ dif depende del angulo a, del 
coeficiente Y del grado de ensanchamiento n. 

Es importante aclarar el caracter de dependencia de £ dif del 
angulo a. Con el aumento del angulo a, siendo invariables X t y n, ef 



F i g. 64. Grafica de £ dlf del difusor en funcion del angulo a 


primer sumando en la formula (8.8) condicionado por el rozamiento, 
disminuye, ya que el difusor se hace mas corto y el segundo sumando, 
condicionado por la formacion de torbellinos y separacion del flujo, 
aumenta. 

A1 disminuir el angulo a, la formacion de torbellinos disminuye, 
pero aumenta el rozamiento, ya que con el grado de ensanchamiento 
dado n el difusor se alarga y su superficie de rozamiento aumenta. 
La funcion £ dif =/Ya) tiene un rnmirno para cierto valor optimo 

del angulo a (fig. 64). 
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El valor de este angulo se puede hallar aproximadamente de la 
formula (8.8), sustituyendo sen y por ~ sen a del modo siguiente: 

diferenciar la expresion (8.8), teniendo en cuenta (8.6) por a, igualar 
a cero y resolver la respecto a a, o sea 


^dif. __ 

da 4 


1 \ cos a 
n 2 ) sen 2 a 


cos a 



= 0 . 


De donde hallamos 

/ ti - 4 — 1 

— f -. 

Si usamos en esta formula valores del coeficiente de perdidas por 
rozamiento Xt = 0,015—0,025 y relaciones de areas en los limites 



consfante de presion 


n = 2—4, obtendremos como promedio el angulo optimo del difusor 
igual a 6°, lo que corresponde a los datos experimentales. 

En la practica, con el fin de reducir la longitud del difusor de n 
dado, se adoptan generalmente angulos a un poco mayores, a saber: 
a = 7 -T- 9 grados. Los mismos valores del angulo a se pueden reco- 
mendar tambien para los difusores cuadrados. 

Para los difusores rectangulares con ensanchamiento en un piano 
(difusores pianos), el angulo optimo es mayor que para los circulares 
y cuadrados y es de 10° a 12°. 

Si las dimensiones hacen imposible emplear los angulos a pro- 
ximos a los optimos, siendo a > 15 -=- 25 grados, conviene renunciar 
al difusor con generatriz rectilfnea y utilizar uno de los especiales, 
por ejemplo, el que asegura un gradiente constante de presion a lo 

largo del eje = const. 

se da en la fig. 65. 

La disminucion de la perdida de energfa en estos difusores, en 
comparacion con los rectilineos, sera tanto mayor, cuanto mayor 
es el angulo a y alcanza hasta un 40 %, siendo a = de 40° a 60°. Ademas, 
el flujo en el difusor curvilfneo se caracteriza por su mayor estabilidad. 


. El diseho aproximado de tal difusor 
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Tambien ofrece buenos resultados el difusor escalonado compuesto 
de un difusor corriente con angulo optimo y a continuation un ensan¬ 
chamiento brusco (fig. 66). El ensanchamiento brusco no provoca 
grandes perdidas de energia, porque las velocidades en esfe lugar son 
relativamenfe pequenas/La resistencia total de este difusor es con- 
siderablemente menor que la de uno normal de la misma longitud 
y con el mismo ensanchamiento. 


§ 31. Contraccion del tubo 


La contraccion brusca (fig- 67) siempre provoca una 
perdida de energia menor que el ensanchamiento brusco, estando las 
superficies en la misma proportion. En este caso, la perdida esta 
condicionada, primero, por el rozamiento del flujo al entrar en el 

tubo estrecho y, segundo, por las perdidas 
debidas a la formacion de torbellinos. 
Estos se forman, porque el flujo no se 
desliza por el angulo de entrada, sino 
que se separa de este y el flujo se estrecha, 
mientras que el espacio anular alrededor 
de la parte estrechada del flujo se rellena 
de liquido arremolinado. 

En el ensanchamiento ulterior del 
flujo tiene lugar la perdida de altura 
de presion, que se determine por el 
teorema de ensanchamiento brusco del tubo. Por consiguiente, la 
perdida total de altura de presion es igual a 



F i g. 67, Bstrecbamiento 
brusco del tubo 


^estr. — Co ~2^r 


-V 2 ) 2 


2g 


712 

T 

■ bestr. 2 g ’ 


(8.9) 


donde £ 0 es el coeficiente de resistencia, condicionado por el roza¬ 
miento del flujo al entrar en el tubo contraido; 
v x es la velocidad en el lugar de contraccion. 

El coeficiente de resistencia de contraccion brusca depende del 

s 

grado de contraccion, es decir, de n = — y puede ser determinado 

02 

por la siguiente formula semiempirica propuesta por I. Idelchik. 


sestr. 





( 8 . 10 ) 


De esta formula se deduce, que en el caso particular, cuando se 

s 

considere ~ = 0, es decir, si el tubo sale de un recipiente de dimen- 

o 1 

siones bastante grandes y no hay redondeamiento del angulo de entra¬ 
da, el coeficiente de resistencia es igual a 

W = W = 0 ’ 5 - 
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Con el redondeamiento del angulo de entrada (arista de entrada) 
se puede disminuir considerablemente la presion en la entrada del 
tubo. 

La contraccion gradual del tubo, es decir, un tubo 
conico convergente, se denominaconfusor (fig. 68). El paso del liquido 
por el confusor va acompahado de aumento de la velocidad y caida 



F i g. 68. Confusor 


F i g. 69. Tobera 


de la presion. El liquido fluye de ta presion mayor a la menor, por eso, 
no surgen condiciones para la formacion de torbellinos e interruption 
del flujo (como se observa en el difusor). En la tobera hay sol a men te 
perdidas por rozamiento. Por eso, la resistencia de la tobera es siempre 
menor que la de un difusor semejante. 

La perdida de altura de presion por rozamiento en la tobera se 
calcula del mismo modo que hemos hecho para el difusor, es decir, 
primero se expresa la perdida para un segmento elemental y despues 
se efectua ia integracmn. De este modo se obtiene la siguiente formula 


h — 

n roz. — 


q a 

8sen T 


l_L ^ _eL 

" 2 J 2 g 


( 8 . 11 ) 


donde n es el grado de contraccion. 

Los pequenos torbellinos y la separation del ffujo de la pared con 
la contraccion simultanea de! mismo surgen sol a men te a la sal i da 
de la tobera, en el lugar de la union del tubo conico con el cilindrico, 
Para tiquidar estos torbellinos y las perdidas que provocan, se reco- 
mienda que la union de la partecdnica con la cilmdrica no sea brusca, 
o que fa parte conica sea sustituida por una curvilinea que pase gra- 
dualmente a la cilindrica (fig. 69). De este modo, se puede obfener 
un grado considerable de contraccion con pequenas dimensiones 
a lo^ largo del eje y con perdidas insignificantes. 

El coeficiente de resistencia de semejante contraccion gradual 
(tobera) vans aproximadamente entre los limites de £ =- 0,03 — 0,10, 
dependiendo del grado y fa moderation de estrechamlento, y de! 
numero de Re (a va lores mayores del nurnero Re corresponden valores 
menores de £ y vice versa). 
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§ 32. Codo del tubo 

El codo en escuadra (fig. 70), provoca habitualmente 
perdidas considerables de energia, ya que en este surgen la separacio 
del flujo y torbellinos/ siendo estas perdidas tanto mayores, cuan 
mayor es el angulo 8* El coefi- 
resistencia del codo 


de seed on circular t CO do crece 
en flecha al aumentar 6 (fig- 71) 
y siendo 8 = 90° aleanza el 
valor de 1,0* 

En vista de que en ios 




tote sin curva alargada las perdidas de presion son muy grandes 
su empleo en ias canerias no se recomienda. 

FI tubo con curvatura suave, o codo de curv 
g a d a (fig. 72) se denomina tambien codo suave. La curvatura suave 



F i g. 72. Codo suave 

£n7a del Sdo ei escuadra. Esta disminucidn sera tanto mayor 
cuanto mayor sea el radio relative de curvatura del codo suave d , 


U4 


depende de la proporcion -j-, del angulo 8, asf como de la forma de la 
seccion transversal del tubo. 

A los codos suaves de seccion circular con angulo 6 = 90 ° y > j 

se puede aplicar la siguiente formula experimental: 

Cder. = 0,051 -f- 0,19 . (8.12) 

Para los angulos 8 <70°, el coeficiente de resistencia es igual a 
£der. = 0,9sen8-Cder., (8.13) 

y siendo 8 > 100° 

£der. = ^0)7 + -QQ- • 0,35^ ^der." (8.14) 

Hay que tener en cuenta, que la perdida de presion determinada 
por los coeficientes citados Cder.. o sea 

A = Eder.-fJ-, 

es la diferencia entre la perdida total de presion en el codo stiave 
y la perdida por rozamiento en un tubo recto de longitud igual a la 
del codo suave, es decir, el coeficiente £ deri aprecia solo la resistencia 
complementaria condicionada por la curvatura del cauce. Poreso, 
al calcular la tuberfa que contiene codos suaves, es necesario incluir 
sus dimensiones en la longitud total de la tuberfa, para la cual se 
ealcula la perdida por rozamiento, y despues a esta se surna la perdida 
complementaria por curvatura que se determina por el coefi- 
ciente £ der .. 

Las formulas mencionadas (8.12), (8.13) y (8,14) se ban obtenido 
basandose en ias graficas del cientffico sovietico, profesor G. Abra¬ 
movich, que ha estudiado uria serie de datos experimentales fidedig- 
nos sobre la resistencia de las derivaciones y propuesto !a siguiente 
cxpresion para el coeficiente de resistencia del codo suave. 

^der. =0,73 abc, (8.15) 

donde a es ia fun cion del radio relative de curvatura, segun la 
grafica a = (-J-) (fig. 73); 

h es la funcion del angulo del codo segun la grafica b = f, (8) 
(fig. 74) e igual a la unidad, si 6 = 90°; 

c es la funcion de la forma de la seccion transversal del tubo, igual' 
ii la unidad para las secciones circular y cuadrada, y para las seccioneis 
rcdangulares con los iados e y d (el lado e es paralelo al eje de curva- 

Inra), segun la grafica c = / 3 (fig. 75). 7 
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De la ultima grafica se ve, que la funcion c tiene un rnlnimo, si 
la proporcion de los lados del rectangulo = 2,5. Esto se explica 

porque en el lugar de la curvatura del flujo surge el asi llamado «par 
de torbellinos», debido a que, durante el movimiento del liquido por 




F i g. 73. Grafica de a en funcion F i g- 74. Grafica de b en funcion de 6 

de -§■ 
a 



, e 

F l g. 75. Grafica de c en funcion de 

un cauce curvo, sobre todas las particulas actuan fuerzas cenirtfugas* 
Pero, puesto que la distribucion de la velocidad por la seccion no es 
uni forme (en el centra, las velocidades son mayores, y junto a las 
paredes, menores), la fuerza centrifuga, proporcional al cuadrado 
de la velocidad, sera considerablemente mayor en la parte central 
del flujo que junto a las paredes. Por lo tanto, (fig. 76) surgen momen- 
tos de fuerzas centrifugas respecto a los ejes 0, y 0>. que forman 
remolinos en el liquido. En el centra del flujo, el liquido se desplaza 
de la pared interna a la externa, es decir, a lo largo del radio de curva- 


116 


tufa. Y junto a las paredes laterales, en sentido contrario. Asf se 
forma el par de torbellinos. Como resultado de la adicion del movi¬ 
miento circular del liquido al de avarice, en el lugar de la curvatura 
del tubo, el flujo se divide en dos corrientes helicoidales. 

Para la formacion del «par de torbellinos» se gasta continuamente 
la energia del liquido, es decir, se pierde presion y esta perdida es 
proporcional a I momento de inercia del area de la seccion transversal 



I- i g. 76. Esquema de la corriente en un codo suave 


del torbellino. La seccion circular del torbellino tiene un momento 
de inercia mfnimo, y puede surgir siendo la proporcion de los lados 

del rectangulo ^ 2. Por eso, la resistencia minima del codo se 

obtiene con una proporcion de los lados del rectangulo igual a dos 
o algo mas. En este caso, la forma de la seccion transversal de cada 
torbellino es natural, es decir, circular; en los demas casos los tor¬ 
bellinos se comprimiran en una u otra direccion. 

De tal modo, si desde el punto de vista de la disminucion de per¬ 
il i das por rozamiento, la forma optima de la seccion transversal del 
tubo es circular, para obtener e! valor mfnimo de t rtcr , la seccion 
optima sera rectangular con la proporcion de los lados 2,5 (el I ado 
mayor paralelo al eje de curvatura del codo suave). El coeficierite de 
resistencia del codo suave con tal forma de seccion es igual a 

£ = 0,4£ d er., 

donde £aer. es el coeficiente de resistencia del codo suave circular 

D 

con identicos —r y 6. 

a J 

De esta manera, utilizando la forma optima de seccion del cauce 
en el codo, se puede disminuir la perdida por curvatura en 2,5 veces 
en comparacion con la seccion circular. En algunos casos especiales, 
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cuando es sumamente importante tener perdidas minimas, conviene 
emplear la indicada forma especial de seccion, lo que se practica, por 
ejemplo, en los canales de aire de ciertos motores de aviacion. 



F i g. 77. Codos de paletas 


Ademas, para disminuir la resisfencia de .un codo de grandes 
dimensiones (por ejemplo, en los tuneles aerodinamicos) en este 
se instalan a veces paletas guias. Si seusan paletas no perfiladas.encor- 
vadas segun el arco de la circunferencia (fig. 77, a), el coeficiente 
de resistencia del codo disminuye hasta £ = 0,4; si se usan paletas 
perfiiadas (fig. 77, £>), la disminucidn de £ es aim mayor, hasta £ = 0,25. 

§ 33. Resistencias locales para el regimen laminar 

Todo lo expuesto en los parrafos anteriores del capitulo presente 
se referia a las resistencias hidraulicas locales para el regimen turbu- 
lento. En cuanto al regimen laminar, en primer lugar, las resistencias 
locales juegan habitualmente un’ papel insignificante en compa- 
racion con el rozamiento y, en segundo lugar, la ley de resistencia 
es para dicho caso mas complicada y esta investigada en menor grado 
que para el regimen turbulento. 

Si para el regimen turbulento las perdidas locales de altura de 
presion se pueden considerar proporcionales al cuadrado de la velocidad 
(gasto), y los coeficientes de resistencia £ se determinan principal- 
mente por la forma de la resistencia y practicamente no dependen 
del numero de Re, para el regimen laminar la perdida de altura de 
presion /i ioc . conviene consideraria como la suma 

//Aloe. = ^roz. + //torb., (8.16) 

donde h T0Z , es la perdida de presion condicionada por la accion 
directa de las fuerzas de rozamiento (viscosidad), en la resistencia 
local dada, y proporcional a la viscosidad del liquido y a la veloci¬ 
dad a la primera potencia; 

htoTb. es la perdida ligada con la separation del flujo y formacion 
de torbellinos que surgen en la misma resistencia local o tras esta 
y que es proporcional al cuadrado de la velocidad. 

II 8 


Asi, por ejemplo, al pasar la corriente a traves del pulverizador 
(fig. 78), a la izquierda de la seccion 1—1 surge la perdida de altura 
de presion por rozamiento, y a la derecha, la perdida por formacion 
pe torbellinos. 



F i g. 78. Esquema de un pulverizador 


Teniendo en cuenta la ley de resistencia para el regimen laminar 
(6.6) y (6.7) con la correccion para el sector inicial, y tambien la for¬ 
mula (4.7), se puede expresar la misma suma del modo siguiente: 

'W =£ + -£ + *!£-. ( 8 - 16 ') 

Donde A y B son constantes adimensionales que dependen de la 
forma de la resistencia local. 



F i g. 79. Dos tipos de resistencias locales 


Despues de dividir la ecuacion (8.16) por la velocidad de la presion 
dinamica, obtendremos la expresion general para el coeficiente de la 
resistencia local para el regimen laminar, 

£ioc.=t^- + B. (8.17) 

La relacion entreel primer y segundo miembro en las formulas (8.16) 
y (8.17) depende de la forma de la resistencia local y del numero 
de Reynolds. 

En las resistencias locales donde hay un canal estrecho de longitud 
que supera considerablemente a su diametro y con contornos suaves 
de entrada y salida, como por ejemplo, se muestra en la fig. 79, a, 
y los numeros de Re son reducidos, la perdida de altura de presion 
se determina principalmente por el rozamiento y la ley de resistencia 
es prdxima a la lineal. El segundo miembro en las formulas (8.16) 
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y (8.37) es igual, en este caso, a cero o es muy pequeho en compara- 
cion con el prirnero. , . 

Si en la resistencia local, el rozamiento esta reducldo al mini mo, 
por ejemplo, gracias a la existencia tie una arista viva (como en la 
fig. 79, b) y hay separation del flujo y iorbellinos, mientras quo los 



numeros de Re son bast ante eievados, las perdidas de presion son 
proporcionales a la velocidad (y al gasto) aproximadamente a la 
segunda potencia. 

Si el numero de Re varia en gran escala, en una misma resistencia 
local son posibles, tanto la ley lineal de resistencia (con Re reducidos), 
como ia cuadratica (con Re grandes), a si como una zona de resistencia 
de transicion para numeros de Re intennedios. La grafica caracteris- 
tica de £, en funcion de Re, en coordenadas logaritmicas para una 
amplia variedad de Re esta representada en la fig. 80, donde se nines 
tran los result ados de ensayos sob re cuairo con t adores de orificio. 
Las rectas oblicuas corresponden a la ley lineal de resistencia (el 
coeficiente t es inversamente proporcional a Re), los sectores curvi- 
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lineos corresponden a la zona de transicion, y las rectas horizontales, 
a la ley cuadratica (el coeficiente £ no depende de Re). Las graficas 
de este genero para resistencias locales concretas se construyen gene- 
ralmente basandose en datos experimentales. 

A veces, en lugar de la forma binomica de expresidn de las per- 
didas hidraulicas locales, seemplea tin moriomio con exponente de lipo 

h\ 0 c. = kQ m , 

donde k es una magnitud dimensional; 

m es el exponente que depende de la forma de la resistencia local 
y del numero de Reynolds y que varia de 1 a 2. 

Para las resistencias locales y numeros de Re con los cuales la ley 
de resistencia es proxima a la lineal, se emplea a menudo la expre- 
sion de las perdidas hidraulicas locales por longitudes equivalentes 
de tuberia, es decir, a la longitud real de la tuberia se le suma la 
longitud equivalente por su resistencia a las resistencias locales. 
De tal modo, tenemos 

Laic. ~ Leal 4“ Lq. (8.18) 

y 

v I* 6^ Laic. v2 _ 128v/ C alc.Q i q\ 

2 A= Ri“d- (a ' ly) 

Los valores numericos de longitudes equivalentes (referidos al 
diametro de la tuberia) para distintas resistencias locales se obtienen, 
como regia, experimentalmente. 

El teorema de la perdida de altura de presion para el ensancha- 
mientobrusco del cauce demostrado en el § 29 para el caso del regimen 
turbulento no es justo para el laminar. Ya que, en este caso, no son 
apiicables las ad mi si ones que se permitian a I demostrar el teorema. 
es decir, las admisiones sobre la distribucion uniforme de la velocidad 
en las secciones 1 — 1,2 — 2, presion constante en toda la superficie 
S 2 de la seccion 1 — 1 y tensiones tangenciales iguales a cero. 

~ Como muestran las ultimas investigaciones experimentales, el 
coeficiente de resistencia de ensanchamiento brusco, siendo los nume¬ 
ros de Re muy pequenos (Re < 9), depende poco de la relacion de las 
areas y se determina principalmente por el numero de Re, segun la 
formula 



Esto significa que la corriente no tiene separacion y la perdida por 
ensanchamiento es proporcional a la velocidad a la primera potencia. 
Si 9 < Re < 3.500, el coeficiente de resistencia depende tanto del 
numero de Reynolds como de la relacion de las areas ; Si Re >3.500, 
se puede considerar justo el teorema de Borda—Carnot, es decir, 
la formula (8.1). 

Cuando el tubo conduce el lfquido con velocidad tq a un recipiente 
de grandes dimensiones (v 2 = 0), se pierde toda la energla cinetica 
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especfftCa del lfquido, la cual, para la corriente laminar estable en un 
tubo circular, es igual a 

tt\2t wyii 

/ = “'2? = T- 

Si la corriente no es estable, es decir, si la longitud del tubo 
/ < hmc., el coeficiente a es necesario tomarlo de la grafica (vease 
la fig. 47). 

Ejemplo. Hallese el coeficiente de resistencia del pulverizador de diametro 
4 = i mm y de longitud / = 5 mm, enchufado a un tubo de diametro 

4 == 6,mm (vease la fig; 78), en funcion del numero, Re. 

Sol u c i 6 n. Considerando el pulverizador como sector inicial del tubo 
y suponiendo que con el ensanchamiento del chorro sepierdetoda la energiacine- 
tica f represenlaremos la perdida de altura de presion en el pulverizador como 
una sunia (despreciamos las perdidas por contraction) 

f 64 1 N 

^roz. 4" ^ens. = ' ^ 


^eyec. — 


Re 


eyec. 


■ l d +“ 


y eyec. 


Pasando de la velocidad en el pulverizador b e yec. a la del llquido en el 
tubo v, hallamos el coeficiente de resistencia del pulverizador: 




2 gh 


eyec 


>eyec. : 


■=(* 


64 


Re: 


'eyec, 


.'¥+ a 


d 4 
d 4 

u eyec. 


Admitiendo varios valores del numero de Reynolds en el tubo (Re), hallamos 
<el numero de Reynolds en el pulverizador (Re eyec ) de la relation 


Re 


: eyec. 


^eyec.^eyec. 


4 Q 


•4 =Re z 

V d da 


v Jidgygc.v u a eyec. 

Despues utilizamos la grafica (fig. 47) para hallar los coeficientes k y a. 
y ejecutando las operaciones indicadas anotamos los resultados en la siguiente 
tabla: 

T ab l a 3 


Re 

10 

100 

• 200 

300 

400 

500 

£eyec. 

9500 

3140 

2500 

2200 

2030 

1885 


§ 34. Resistencias locales de los sistemas hidraulicos de aviones 

En los sistemas hidraulicos de aviones (transmisiones hidraulicas) 
existen generalmente resistencias hidraulicas locales en forma de 
filtros, Haves, valvulas, cod os y otros mecanismos y piezas de variada 
forma geometrica. La corriente del liquido que pasa a traves de estas 
resistencias puede ser tanto laminar, como turbulenta, en dependencia 
de la velocidad y la temperatura (viscosidad) del liquido; los n timer os 
de Reynolds varian entre ltmites bastante amplios, incluyendo Re cr . 
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Por lo tanto, los coeficientes t, de las resistencias meftcionadas deben 
considerarse como funciones del numero Re. 

En la fig. 81 se dan en coordenadas logantmicas las curvas de los 
coeficientes £ en funcion del numero Re para las resistencias locales 
mas caracteristicas de los sistemas hidraulicos de aviones obtenidas 
experimentalmente por la ingeniera sovietica N. Levkoeva. Los Re 



Fig. 81. Grafica de £ del filtro, valvula, etc. en funcion del numero Re: 
i — filtro de fieltro; 2 — valvula de desconexiones; 3 — valvula desarmable; 4 — trlangulo 
90°; 5 — valvula de retencion 

y los coeficientes £ estan calculados segun la velocidad en la tuberia 
y si) diametro. 

Es interesante la dependencia de £ de Re para un filtro de fieltro 
que es lineal hast a Re — 5.000. Esto oeurre porque durante el paso 
de la corriente laminar a traves de los poros del fieltro existe roza- 
miento bastante considerable y no hay practicamente tor be! linos. 
Par a la Have, valvula y coda los sect ores lines les son considerable- 
mente mas cortos; despues va una zona grande de transicion y, por 
fin, la ley cuadratica de resistencia (£ = const). 

La inciinaddn mas brusca de la curva para la valvula de retencion, 
en comparacion con otras resistencias, se debe a que, con el aumento 
de Re, debido al incremento de la velocidad del fiujo, crece el grade 
deaberturade la valvula, es decir, cambia su xaracteristica geome¬ 
trica. 
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En los conductos de combustible de los aviones, los numeros Re 
son por lo general bastante mayores que en los sistemas hidraulicos. 
Poresose puede considerar, sin cometer gran error, que los coeficientes 
de resistencias locales de los conductos de combustible nodependen 
de Re. * 

Tabla 4 


Nombre de la resistencia 

t 

Union flexible de tubos 

0,3 

Codo standard 90° (cuerpo perforado) 

1,2—1,3 

Union en T—derivacion 

3,5 

Llave de combustible 

1-2,5 

Valvula de retencion 

2,0 

Filtro reticular 

1,5—2,5 

Captador del fluidometro: 
con impulsor giratorio 

7,0 

con impulsor frenado 

11—12 

Entrada en el tubo (salida del deposito) 

0,5—1,0 

Salida del tubo (entrada al deposito) 

1,0 


En la tabla 4 se indican los valores de los coeficientes £ para los 
mecanismos y piezas mas usados en los conductos de combustible. 
Los valores £ se refieren a la presion dinamica en la boquilla de entrada 
del mecanismo (pieza). 
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Escarrimiento o derrame del Uquido a travSs 
de orificios y boquillas adicionales 


§ 35. Orificio con arista viva en una pared delgada 

En el capitulo presente vamos a examinar diferentes casos de 
escurrimiento del liquido de depositos, recipientes y calderas a traves 
de orificios y boquillas adicionales (tubos cortos de distinta formal 
a la atmosfera o, en general, a un espacio con gas o liquido semejante. 
La particularidad de este caso de movimiento del liquido consiste 
en la transformacion de toda la reserva (o parte considerable) de ener- 
gia potencial de que dispone el liquido en el deposito durante el 
escurrimiento en energia cinetica de chorro libre o degotas, con per- 
didas mas o menos considerables. 

En la tecnica de aviacion se tropieza con el escurrimiento del 
Uquido a! estudiar el suministro de combustible a las camaras de 
combustion de los turbopropu!sores a gas y de motores cohete de com* 
bustible liquido. La amortiguacion del avion durante el aterrizaje 
o al disparar el canon se obtiene tambien fundamentalmente a euenta 
del escurrimiento del liquido por orificios pequenos. 

Ademas, el paso del liquido por diferentes pulverizadores de com* 
bustion y de otros sistemas, en realidad supone el derrame por orifi¬ 
cios y boquillas adicionales. 

El problema principal que nos interesa, en el caso dado, es deter- 
minar la velocidad de escurrimiento y el gasto de liquido para las 
diferentes formas de orificios y boquillas adicionales. 

Tomemos un gran recipiente con liquido a presion p 0 , con un 
orificio pequeno en la pared, a una profundidad considerable H 0 de 
la superficie libre (fig. 82). El liquido que escurre por este orificio 
al espacio aereo (gaseoso) sale a una presion p t . 

Supongamos que el orificio tiene la forma indicada en la fig. 83, a, 
es decir, que esta perforado en una pared delgada, sin ninguna elabo- 
racion del borde de entrada, o la forma indicada en la fig. 83, b y o sea, 
practicado en una pared gruesa, pero con arista afilada por la parte 
exterior. Las condiciones de escurrimiento del liquido en estos dos 
casos seran absolutamente identicas: las particulas del liquido de todo 
el volumen adyacente van aproximandose al orificio, fluyendo ace- 
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ieradamente por diversas trayectorias de poca pendiente (vease la 
fig. 83, a); el chorro se separa de la pared al llegar a la arista y des- 
pues se contrae un poco. El chorro adquiere la forma cilindrica a una 
distancia aproximadamente igual a un diametro del orificio. La 
contraccion del, chorro d^l liquido esta condicionada por lknecesidad 



f i g. 82. Escurrimiento de un recipiente a traves de un orificio pequeno 


de que pasen paulatinamente de distintas direcciones de movimiento 
las particulas del liquido en el deposito, incluyendo el movimiento 
radial por la pared, al movimiento axial en el chorro del liquido. 





F i g. 83. Orificio redondo: 

a — en una pared delgada; b — con arista viva 


Puesto que la dimension del orificio, como se ha indicado mas 
arriba, se supone que es pequena en comparacion con la presion 
H 0 y con las dimensiones del recipiente y, por consiguiente, las parer 
des laterales y la superficie libre del liquido no influyen en el escu¬ 
rrimiento del mismo al orificio, tiene lugar la asi llamada contrac¬ 
cion completa del chorro, o sea, la contraccion maxima, 
a diferencia de la incompleta que se examinara a continuation. 
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El grado de compresron se aprecia por el coeficiente de contrac¬ 
cion e, igual a la relacion entre el area de la seccion transversal del 
chorro y la del orificio, o sea: 



(9.1) 


Apliquemos la ecuacion de Bernoulli para el movimiento del 
liquido desde $u superficie libre en el recipiente (seccion 0 — 0 
en la fig, 82), donde la presion es p 0 y la velocidad se puede considerar 
nula, hast a una de las seed ones del chorro (seccion 1 — 1), en la parte 
donde este ha adquirido ya forma cilindrica: la presion en dicha parte, 
por consiguiente, resulta igual a p^ Considerando uniforme la distri¬ 
bution de la velocidad en el chorro, se tiene que: 


u • Po _ Pi , V 2 M r u 2 


donde C es el coeficiente de resistencia del orificio. 
Introduciendo la presion calculada //, tendremos: 

H = ^\l+Zh 

donde 


H = H o 


Po — Pi 

Y 


De donde la velocidad de escurrimiento sera: 

l 


v = tr 


: V2gH=<?V2gH. 


V 1 + f 

Aqui cp es el llamado coeficiente de velocidad igual a 

qr: 


1 


(9.5 


(9.3) 


VHrt 

En caso de escurrimiento del liquido perfecto, £ — 0, por lo tanto, 
<p = 1 y la velocidad teorica de escurrimiento sera: 


Vt = V2 gH. (9.4) 

De tal modo, del examen de la formula (9.2) se puede deducir 
que el coeficiente de velocidad <p es la relacion entre la velocidad real 
de escurrimiento y la teorica: 


_ V _ V 

^ — V2 gW ~ v t 


(9.5) 


La velocidad real de escurrimiento v es siempre algo menor que 
la teorica debido a la resistencia; por consiguiente, el coeficiente de 
velocidad es siempre menor que la unidad. 

Hay que tener en cuenta, que la distribution de la velocidad por 
la seccion del chorro es uni forme solamente en la parte central de 
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esta (en el nucleo del cliorro); la capa exterior del Hquido es frenada 
un poco debido ai rozamiento con la pared (vease la fig. 83, b). Los 
experimentos demuestran, que la velocida d en e! nucleo del chorro 
es practicamente igual a la teorica (tr, = } f 2gH), por tanto, el coefi- 
ciente de velocidad cp qfte acabamos de introducir conviene conside- 
rarlo como el de velocidad media. Si el escurrimiento se verifies 
en la atmosfera, la presion por toda la seccidn del chorro cilindrico 
es igual a la atmosferica, lo que tambien se confirma por los experi- 
mentos. 

Calculemos ahora el gasto de Hquido como producto de la veloci- 
dad real de escurrimiento por la superfide real de seccidn del chorro 
y despues apliquemos las relaciones (9.1) y (9.2); tendremos 

Q = S ch .o = eS 0 (9-6) 

El producto de los coeficientes e y cp se suele designar con la letra p 
y se llama coeficiente de gasto, o sea 

p = ecp. 

Entonces la formula (9.6) tendra la 

Q = pS 0 VWi 

o bien 

Q = pS 0 V 

donde p es la presion calculada bajo la 
miento. 

La expresion (9.6') obtenida es la principal para el capitulo pre¬ 
sente, ya que ella resuelve el problema fundamental, es decir, deter- 
mina” el gasto y es aplicable para todos los casos de escurrimiento 
del Hquido. La dificultad en el empleo de esta formula consiste en la 
valuacion exacta del coeficiente de gasto p. 

De la ecuacion (9.6') resulta: 

^ S 0 V2gH Qt 

Esto significa, que el coeficiente de gasto es la relacion entre 
el gasto real y el teorico, es decir, el gasto (Q t ) que tendria lugar si 
no existiera la contraccion del chorro y la resistencia. Conviene terier 
en cuenta, que el termino «gasto teorico» se emplea aqui de un modo 
convencional, ya que Q t = S 0 V'2gH no es el gasto durante e! escu¬ 
rrimiento de Hquido perfecto; para este la contraccion del chorro 
tendra lugar tambien en caso de escurrimiento. 

El gasto real es siempre tnenor que e! teorico y, por consiguiente, 
el coeficiente de gasto p es siempre menor que la unidad, debido 
a la influencia de dos factores: contraccion del chorro y la resistencia. 


forma siguiente: 

(9.6') 

cual tiene lugar el escurri- 
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En unos casos ejerce mayor influencia el primer factor, en otros el 
segundo. 

Los coeficientes de contraccion s, de resistencia £, de velocidad 
f y de gasto p, que hemos introducido en el analisis, dependen, en 
primer lugar, del tipo de orificio y de la boquilla adicional, y, lo 
mismo que todos los coeficientes adimensionales en Hidraulica, del 
criterio principal de ia semejanza hidrodinamica, es decir, del numero 
de Re. 



En la fig. 84 se muestra la dependencia de los coeficientes w 
e y p para un orificio redondo, del numero de Reynolds calculado 
segun la velocidad teorica de escurrimiento, o sea 

Re — _ V 2 g# dp 

V v 

En la grafica se ve que con el aumento de Re ( , es decir, con la 
disminucion de la influencia de las fuerzas de viscosidad, aumenta 
el coeficiente qp, debido a la reduccion del coeficiente de resisten- 
cia mientras que el coeficiente e disminuye t por disminuir el frenado 
j ■ velocidad en la embocadura del orificio y an men tar los radios 
admisibles de la curvatura de la superfide del chorro en el sector 
comprendido entre la arista y el comienzo de la parte cilmdrica En 
este caso ambos coeficientes (<p y e) van acercandose asintoticamente 
a los valores correspondientes al escurrimiento de Hquido perfecto 
es decir, con Re ; -> oo, ip 1 y e _^o,60. 

El coeficiente de gasto p que se determina como producto de e 
por qp, crece, primeramente, con el aumento de Re t , lo que esta con- 
dicionado por el crecimiento brusco de <p, y despues de alcanzar el 
valor maximo (p m ax. = 0,69, siendo Re ( a? 350) disminuye, debido 
a la reduccion considerable de e, y con Re ; grandes, se hace practi¬ 
camente constante e igual a p = 0,59—0,60. 


9—468 
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Siendo los numeros de Re, muy pequenos (Re, < 25), la importan¬ 
ce de la viscosidad es tan grande y el frenado de la velocidad en la 
arista es tan considerable, que la contraccion del chorro desap arece 
?! _ nI J = u. El gasto Q en este caso es proporcional a la presion 
a laYrimeJa potencia, flebido a lo cual el coeficiente de gasto es pro¬ 
porcional a Re,. En este caso, se puede emplear la siguiente formu 
teorica eonfirmada experimentalmente: 


xeonca Euinu iiiavxti 

n nd?gH 

^“ 50v ’ 

(9.7) 

a lo que corresponde 

Re, 

25 * 

(9.8) 


Para liquid con valo, <***&%j& t cd ondo prldfcadl en 
BaS0 li n ^l 5 k adTte'codicientes de escurrimiento varian entre limites 
Feducidot por' eS, en los calculos suelen adaptarse los valores pro- 
medios siguientes 

e = 0,63; <P = 0,97; ^ = 0,61; £ = 0,065. 

r an p<q decir durante el escurrimiento de liquidos 

Enel caso analizado. “ de d ^ QS hechos e n una pared delgada, 
poco viscosos por °" f ^ o ^ del chorro y una reS istencia 

tiene lugar una contr r> ac p C 1 1 °" e “dente de gasto p en el caso dado resulta 
m ucho e meSor que^a’uiidad, debido principalmente a lainfluencia 
de la contraccion del chorro. 

v narcial. Escurrimiento debajo 

§ 36. Contraccion incompleta -y P 

del nivel .... 

• ^ \ nc*omnleta del cnorro 

La asi llamada c ° ^^imiento del ltqihdo por el orificio 
tiene lugar cuando e __ * influye la proximidad de las paredes 

y en la formacion del chorro 1 J & una distancia igual de las 

laterales del recipiente. <stando el redpien t e (fig. 85). Debido 

mismas, es dear, ffld ^™ el movimiento del Hquido 

n que las paredes el chorro de este se contrae en grado 

al aproximarse al onfiao,^^.^^ a trav . s de un re dpiente de- 

menor que dmante [a misma ma nera que se examino ante- 

dimensiones ' ( la con traccion completa. 

riormente cuando tiene lugar t i6n dd chorro, aumenta el 

Debido a la dianmucioni de! la e , de gasto . L a s0 !u- 

coeficiente de “ntracci y, e P scUrrimien t 0 de liquido perfecto de un 

lSf£S-en te Plana lue y a 

en 1890 por el profesor N- ZhukmsKi. 
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Durante el escurrimiento de liquidos poco viscosos de un depd- 
sito cilindrico de seccion circular a traves de un orificio redondo 
dispuesto en el centro de la pared lateral, el coeficiente de contrac¬ 
cion e lt puede hallarse por la siguiente formula empfrica, en partes 
del coeficiente de la contraccion completa e: 



0,37 

6 


(9,9) 


donde n — es la relacion entre el area del orificio y el de la seo- 

oi 

cion transversal del recipiente. 



Fig. 85. Esquema de la contraccion incompleta del chorro 


El coeficiente de resistencia del orificio £, asf como el coeficiente 
de la velocidad tp en caso de contraccion incompleta pueden ser consi- 
derados independientes de la relacion de las areas n (si, desde luego, 
n no es muy proximo a la unidad) y aproximadamente iguales para 
los liquidos poco viscosos: 

£ = 0,065 y <p = 0,97. 

Por eso es facil hallar el coeficiente de gasto m por medio de la 
ecuacion 

M-i = £i<P> 

el gasto se determinara por la formula: 

Q = p 1 S 0 y r 2gH. 

Sin embargo, al emplear esta formula, en caso de contraccion 
incompleta, hay que tener en cuenta que la presion calculada H repre- 
senta la presion total y es igual a: 

Pi —P2 , 

Y 2g ■ 

Esto significa, que ademas de la presion hidrostatica se debe tomar 
en cuenta tambien la presion dinamica en el recipiente. Pero, puesto 
que al determinar el gasto, la presion dinamica, generalmente, es 
tambien desconocida, es conveniente tener una formula que exprese 
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el gasto en caso de contraction incompleta, no por la presion total H, 
sino por la presion hidrostatica. 

Esta formula es facil de obtener, si para las secciones 1—1 y 2—2 
(vease la fig. 85) empleamos la ecuacion de Bernoulli y la de igualdad 
de gasto, o sea: * 


De aqui se tiene 


y despues 


donde 


1 i/ ow Pi — P2 

Vz ~ vr+c=ip v ^ y 




Vi+s—8l« 2 


El 


(9.10) 

(9.11) 


yi + £ = e|re 2 

Si el orificio es inmediato a la pared lateral (fig. 86), la contrac¬ 
tion del chorro sera incompleta, es decir, unilateral: a partir 



— ^-3 J 

M. 


* A 

-7, _ _ 

~L:_: 





F i g. 87. Efluencia abajo del 
nivel 


de la pared que dirige ia corriente no habra contraction, Por eso, los 
coeficientes de compresion y de gasto en caso de contraccion incompleta 
(e 2 y (is) son mayores que cuando la contraccion es completa (e y p.). 
El coeficiente p 2 se puede hallar por la formula empirica: 

APer. 




0 +-t £0 


(9.12) 


donde £ es el coeficiente de la forma igual a 0,128 para los orificios 
redondos y 0,152, para los cuadrados; 

Per. es el perimetro del orificio; 

APer. es la parte de este perimetro que limita con la pared. 

A menudo el escurrimiento del Hquido no se verifies a la atmos- 
fera, sino a un espacio conteniendo el mismo Hquido (fig. 87). Este 
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0 


caso se denomina escurrimiento debajo de! nivel o escurrimiento por 
orificio sumergido* 

Entonces, toda la energfa cinetica del chorro se pierde en la for- 
macidn de turbulencias, lo mismo que en el caso de ensanchamiento 
brusco* Es por lo que la ecuacion de Bernoulli para las secciones 
1 — 1 y 3 (donde consideramos que las velocidades son iguales 
a cero) se expresara del niodo siguiente: 

, 1 + i_* + .a + s *_ 11 + A +c £ + £ 

o bien 

+ 1)£. 

donde H es la presion caiculada; 

v es la ve loci dad de escurrimiento en la section contraida del chorro; 

£ es e ' coeficiente de resistencia del orificio, que tiene un valor 
aproximadamente igual al de escurrimiento a la atmosfera. 

De aqui que: 

v =y= = V2^W=<pV2gH 
Q = ^cii. = E(pSo ]/"2 gH = [xS 0 y2 gH. 

De este modo, tenemos las mismas formulas de calculo que para 
el escurrimiento al aire (gas), solarnente que la presion H representa 
aqm la difercncia depresiones hidrostaticas a ambos lados de la pared. 

Se puede considerar que los coeficientes de contraccion y de gasto 
para el escurrimiento debajo del nivel son los mismos que para el 
escurrimiento al aire, 

§ 37. Escurrimiento por boquillas adicionales 

Se denomina boquilla exterior, a un tubo corto de forma cilin- 
dnea con una longitud igual a varios diametros (/ = (2 —-6) d| sin 
redondeamiento del borde de entrada (fig. 88, a). En la practica, 
esta boquilla se forma a menudo cuando se perfora una pared gruesa 
y no se elabora el borde de entrada (fig, 88, b). 

Durante ei escurrimiento a un ambiente gaseoso a traves de tai 
boquilla pueden observarse dos regimenes de corriente. El esquema 
de la corriente que corresponde ai primer regimen se muestra en las 
ligs. 88, ay b. El chorro a la entrada de la boquilla va contrayendose 
por la misma causa y aproximadamente igual que en e! caso de escu¬ 
rrimiento por un orificio practicado en una pared delgada. Despues 
al ser rodeada ia parte contraida de! chorro por torbellinos de Hquido’ 
la vena va ensanchandose poco a poco hasta adquirir las dimensiones 
del orificio, saliendo por toda la seccion de la boquilla. 
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Puesto que a la salidi de la boquilla adicional el diametro del 
chorro es igual al del orificio, resulta que e = 1 y, por cons.gu.ente, 

** Tos valores promedios de los coeficientes para este regimen de 
escurrimiento son (para llquidos poco viscosos) los siguientes. 

|x = tp = 0,82; £ = 0,5. 

Comparando con el orificio practicado en una 
que, en caso de escurrimiento del liquido por una boquilla adicional 


I 

\ 

\ 



F i g. 88. Esquema de efluencia a traves de una boquilla cilindnca 


Cilindrica (primer regimen), el gasto resulta mayor que por un orificio, 
debido a la ausencia de contraccion del chorro al salir este de la boqui 
Ua, al mismo tiempo, la velocidad resulta menor, porque la resisten- 

013 Su^ongamorque^l escurrimiento del liquido se verifica a la pre¬ 
sion on a un ambiente gaseoso a presion p 2 : por ejemplo,, a la camara 
de combustion de un motor cohete de combustible liquido. Por con- 
sfguiente, la presion calculada en caso de contraccion completa es 

igUal 3 ’ ' P0-P2 

H = —T ~' 

Puesto que a la salida de la boquilla adicional la presion en el 
chorro es igual a p 2 , en el lugar de contraccion del chorro dentro 
de la boquilla donde la velocidad es mayor, la presion pi es tneno» 
sf la comparamos con p 2 . Ademas, cuanto mayor es a presion bajo 
la cual se verifica el escurrimiento y, por consiguiente, el gasto por 
la boquilla tanto menor es la presion absoluta en el lugar de contrac- 
don del chorro dentro de la boquilla. La diferencia de presiones 
p 2 —pi crece proporcionalmente a la presion H. Demostremos est 
desarrollando la ecuacion de Bernoulli para las secciones 1 1 y 

(fig 88, a) del modo siguiente: 

Pi = 

Y + 2 g y 2g n 2 s 
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El ultimo miembro de esta ecuacion representa la perdida de 
presion en el ensanchamiento de la corriente? la cual, en el caso dado, 
transcurre igual que al ensancharse bruscamente el cauce y, por con¬ 
siguiente, se determina por la formula (8.1). La contraccion del chorro 
dentro de la boquilla se valora por el mismo coeficiente de contrac¬ 
cion e que en el caso de un orificio, por eso, basandose en la ecuacion 
de gasto, se puede anotar: 

J± = J_ 

v 2 e 

Eliminando con ayuda de esta relacion la velocidad de la ecua¬ 
cion de Bernoulli indicada mas arriba y sustituyendo la velocidad v 2 
por su expresion con el coeficiente de velocidad de la boquilla o por 

la expresion v 2 = cp }f 2gH, encontraremos la caida de presion dentro 
de la boquilla, o sea: 

p 2 -Pi = cp 2 [-i—l-(|-l) 2 ]//y. (9.13) 


Sustituyendo en esta cp = 0,82 y e = 0,64, tendremos 

p 2 -pi^0,75// Y . (9.13') 

Con cierta presion critica (H cr .), la presion absoluta dentro de la 
boquilla (seccion 1—1) sera igual a cero y 


H 


cr. 


P2 

0 , 75 y * 


(9.14) 


Por consiguiente, siendo H > H cv , la presion p L deberia ser 
negaiiva, pero en los liquidos, por lo general, no suele haber presiones 
negativas, por eso, tampoco es posible el primer regimen de escurri¬ 
miento con H >> H cr ., Las experiences confirman esto y deniuestran 
que con H // cr . tiene lugar un cambio repentino del regimen de 
escurrimiento, el paso del primer regimen al segundo (fig. 88, c)> 
El segundo regimen de escurrimiento se caracteriza porque despues 
de su contraccion el chorro ya no se ensancha, si no que conserva la 
forma cilindrica y pasa dentro de la boquilla sin tocar sus paredes. 
El escurrimiento es identieo al de por un orificio practicado en una 
pared delgada, con los m ism os valores de los coeficientes de escurri¬ 
miento. Por consiguiente, al pasar del primer regimen al segundo, la 
velocidad crece, pero el gasto disminuye debido a la contraccion del 
chorro. 

Si por la boquilla descrita se verifica el derrame de agua a la 
atmosfera, tenemos que 


H 


cr. 


p A _ 10,33 
0,75y “ 0,75 


14 m. 


Durante el escurrimiento por una boquilla cilindrica debajo del 
nivel el segundo regimen es imposible. Con H > // cr> se conserva 
el primer regimen, pero con el aumento de la presion H , el coeficiente 
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de gasto disminuye (el ajeficiente de resistencia crece), porque dentro 
de la boquilla surge la cavitacion. 

De este modo, la boquilla cilindrica exterior presenta detectos 
esenciales: en el primer regimen, una gran resistencia y on coeticiente 
insuficientemente grandf de gasto; en el segundo, un valor muy reda¬ 
ct do del coeficiente de gasto. Ademas, la deficiencia de esta boquilla 
consiste tambien en la" inestabilidad del regimen de escurrimiento. 

En vista de lo expuesto, no es recomendable aplicar una boquilla 
cilindrica y, salvo en algunas excepciones (algunos tipos de mo- 
tores cohete de combustible liquido), no 
se emplea. 

Puesto que en la practica esta boquilla se 
forma a menudo como resultado de una perfo¬ 
ration practicada en una pared gruesa, se puede 
perfeccionar considerablemente, achaflanando 
el borde de entrada (vease la linea punteada 
en la fig. 88). A mayor achaflamiento, mayor 
sera el coeficiente de gasto y menor el de la 
resistencia. En el limite, donde el radio de 
curvatura es igual al espesor de la pared, la 
boquilla cilindrica se transforma en conoidal 
o en la asi llamada tobera. 

Boquilla conoidal o tobera (fig. 89). Esta 
es de aplicacion muy frecuente porque ase- 
gura un coeficiente de gasto proximo a la 
unidad, perdidas insignificantes, sin con¬ 
traction del chorro al salir de la boquilla y regimen estable de 
escurrimiento con forma regular del chorro. 

Los valores del coeficiente de Tesistencia son los mismos que se 
han dado para el estrechamiento gradual (§ 31), o sea 

l = 0,03 -h 0,10 

(a grandes numeros de Re les «corresponden pequenos £, y viceversa). 
De acuerdo con esto 



p = cp = 0,99-^0,96 

La boquilla difusora es una combination de tobera y defusor 
(fig. 90). El acoplamiento del difusor a la tobera I leva consigo la 
disminucion de la presion en la parte estrecha de la boquilla y, por 
consiguiente, el aumento de la velocidad y del gasto del liquido 
por la misma. Tetiiendo diametro de section contraida igual que la 
tobera y a la misma presion, la boquilla difusora puede proporcionar 
un gasto considerablemente mayor que la tobera (un aumento hasta 
2 5 veces). 

Tales boquillas se aplican cuando estan predeterminados el dia¬ 
metro de la seccion contraida y el valor de la presion, y se necesita 
obtener el mayor gasto posible. Sin embargo, la aplicacion de una 
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boquilla difusora es posible solamente con presiones insignificantes 
(// = 1 4 m), porque en caso contrario, en el lugar contraido 

de la boquilla surge la cavitacion, cuyas consecuencias son: aumento 
de la resistencia y disminucion de la capaeidad de paso de la boquilla. 



En la fig. 91 se presenta la caida del coeficiente de gasto de la 
boquilla difusora con el aumento de presion, debido a la cavitacion 
que surge en la parte contraida de la boquilla. El coeficiente de gasto 

esta reiacionado al area de la seccion estrecha, es decir 1^ = 



Fig. 91. Grafica del coeficiente de gasto en funcion de la presion 

La curva indicada fue obtenida experimeritalmente de una boquilla 
difusora que presenta el angulo y el grade mas ventajosos de ensancha- 
miento, lo que asegura el maxi mo coeficiente de gasto. 

Ejemplo. Para suministrar los componentes del propelente a las camaras 
de combustion de varies mot ores cohete de combustible liquido se emplean los 
asf llamadlos inyectores a chorro, es decir, orificios corriantes. Determfnese la 
cantidad necesaria de estos inyectores en el motor del cohete ffSchmetterling^ 
para suministrar el oxidante, si G = 1,6 kg/$eg; la diferencia de presion en el 
inyector es Ap = 6 kg/cm 2 : la presion en la camara p 2 ^ 25 kg/cm 3 ; el dia- 
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metro del orificio d 0 = 1,5 mm; la relacion entre el espesor de la pared y el (Ha¬ 
rriet ro del orificio 8/d 0 = 0,5. Como oxidante se emplea acido nitrico con peso 
espedfico y = 1.510 kg/m 3 y de viscosidad v = 0,02 cm 2 /seg. 

^Cuantos inyectores serian necesarios si ^ fuese igual a 2,5? 

Sol ucion. 1. Velocidad teorica de escurrimiento 

Vt= ]/2 sr -y- = ]/ 2 ‘ 9 ’ 81 T7IT5' =28 


2. Numero de Reynolds 

Ret = Il ^. = 2 - 8 °° o2 °’ 18 = 21.000. 

3. De la grafica (vease la fig. 84) por Re* averiguamos el coeficiente de gasto 
— 0,62. 

4. El area total de los orificios de todos los inyectores Sq lo determinamos 
de la ecuacion: 

G 1,6-10 3 AC1 9 

‘ So = ^H^7 1,51-0,62-2.800 ’ Cm ‘ 

5. El numero de inyectores sera: 


= 35. 


4S 0 4-0,61 

Z nd§ jt-0J5 2 

6. Si la perforacion tuviese la relacion 8/d = 2,5, entonces el escurrimiento 
del propelente se verificaria igual que en una boquilla cilindrica exterior. 

Para determinar el regimen de escurrimiento hallamos Ape r., por la formula 
<9.13') 

95 

^Pcr. = - Q^g" — 33 > 5 kglcm*. 


Puesto que Ap cr . > Ap, tendra lugar'el primer regimen con coeficiente 
gasto \i = 0,82. Por consiguiente 

p or 0,62 

zi=z fr= 35 w 


de 


= 27. 


§ 38. Escurrimiento a presion variable (vaciado de los recipientes) 

Analicemos el vaciado de un recipiente de forma cualquiera, 
abierto a la atmosfera, a traves de un orificio o una boquilla con coefi¬ 
ciente de gasto p, (fig. 92). Aquf el escurrimiento se verifica con una 
presion variable que disminuye gradualmente, o sea, propiamenie 
dicho, la corriente no es estable. 

Sin embargo, si la presion y, por lo tanto, la velocidad de escurri¬ 
miento cambian paulatinamente, el movimiento en^ cadamomento 
dado se puede considerar como estable y para la solucion del problema 
■es posible emplear la ecuacion de Bernoulli. 

Designando la altura variable del nivel del liquido en el reci¬ 
piente a contar del fondo con h, el area de la seccion del recipiente 
a este nivel con S, y el area del orificio con S 0 . y tomando un periodo 
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infinitesimal de tiempo dt, se puede anotar la siguiente ecuacion de 
volumenes: 


o bien, 


Sdh= —Qdt 


(9.15) 


Sdh= —\iS 0 ]f2gh-dt, 


donde dh es el descenso del nivel del liquido en el recipiente durante dt. 

El signo «menos» se debe al hecho de que al incremento positivo dt 
te corresponde el negativo dh. 



F i g. 92. Esquema de vaciado 
de un recipiente 



F i g. 93. Vaciado de un de- 
posito de drenaje 


De donde el tiempo de vaciado completo del recipiente de altura H 
(considerando \i == const.) se halla del modo siguiente: 


t = 


k =o 

1 ? s dh 

[iS 0 y2g h l H yi 


(9.16) 


La integral puede ser calculada si es conocida la ley de variation 
del area S en funcion de la altura h. Para un recipiente rectangular 
5 = const., por consiguiente, 

u 

t _ S r dh 
PS 0 V'2g i Vh ' 

t = - VW = 2SH _ (9.17) 

HS 0 V2g \iSoV2gH 

El numerador de esta formula es igual al doble del volumen del 
recipiente y el denominador representa el gasto en el momento inicia! 
del vaciado, o sea, con la presion H . Por consiguiente, el tiempo del 
vaciado completo del recipiente es dos veces mayor que el del escu¬ 
rrimiento del mismo volumen del liquido con presion constante, igual 
a la inicial. 
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Las formulas (9.16) y (9.17) son aplicables tambien para determi- 
nar el tiempo de llenado de los recipientes a presion variable que 
va disminuyendo desde h = H hasta h = 0. 

En la tecnica de aviacion nos encontramos con el vaciado de reci¬ 
pientes cerrados (deposits) que se comunican con la atmosfera 
a traves de un orificio boquilla o tubo de drenaje de diametro redu- 
cido (fig. 93). En este caso, durante el escurrimiento del liquido del 
recipiente, el aire ambiente penetra al interior del recipiente, donde 
se establece el vacio. Por eso, el vaciado del recipiente transcurre 
despacio y tanto mas despacio, cuanto mas dificil es el acceso del 
aire al recipiente. 

Determinemos el tiempo de vaciado de un recipiente semejante, 
para lo cual escribamos dos ecuaciones de Bernoulli: una, para el 
movimiento del aire de la atmosfera inmovil al interior del recipiente, 
y otra, para el movimiento del liquido desde la superficie libre hasta 
la salida a la atmosfera. Aplicando las designaciones indicadas en la 
fig. 93, anotemos 


Pa 

Ya 



(1+W-gr; 


h + 


P 0 


v,=vr+ (1+t ’>iL 


En el caso dado, la compresibilidad del aire puede no tomarse 
en cuenta, por eso, los gastos volumetricos del aire y del liquido 
pueden ser equi parados, es decir, 

Q - UjS-i = 02*^2- 


(Si el chorro se contrae, hay que introducir ademas el coeficiente e t ) 
Ahora las ecuaciones anteriores se escribiran del modo siguiente: 


hyi + Po - 


= Pa~m 


Sumando estas ecuaciones y despejando Q tenemos 


Q = 



i-Kl 

Si 


2ghji 


y a - 


i+ i?. 
si 


Yi 


(9.18) 


Introduciendo la expresion (9.18) en la ecuacion de volumenes 
(9.15), despejando dt e integrando despues entre los limites h = H 
hasta h = 0, tendremos 


2 SH 

VzgWi 


V- 


l + Ci 
SI 


Y a 


51 


Y i- 


(9.19) 


La formula obtenida es aplicable tambien cuando el aire entra en 
el recipiente y el liquido escurre del mismo a traves de un tubo, pero 
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entonces en lugar del correspondiente coeficiente £ hay que poner 


£ — ^ + 2£i oC> , 

donde l y d son la longitud y el diametro del tubo; 

2£ioc. es la suma de coeficientes de las resistencias locales en 
el tubo. 

Como otro ejemplo de escurrimiento del liquido bajo la accion 
de una presion variable puede servir el proceso de amortiguacion 
durante el aterrizaje del avion. El hidroamor- 
tiguador neumatico del tren de aterrizaje (fig. 94) 
contiene en su parte superior aire comprimido 
cuya presion durante el vuelo es igual a p D . Despues 
de tocar tierra las ruedas de! avion, e! liquido 
se derrama a traves del orificio de area S 0 , con el 
coeficiente de gasto ji, y el volumen del aire se 
comprime hasta la presion La altura del 
volumen del aire disminuye desde h 0 has¬ 
ta hi. 

Simplificando el proceso real de la amortigua- 
cion consideraremos que al amortiguador se le 
aplica repentmamente una fuerza constante G y 
el aire se comprime isotermicamente. Hallemos 
la duracion del proceso de la amortiguacion, es 
decir, el derrame del liquido hasta que se esta- 
blezca el estado de equilibrio. 

Lo mismo que en la ecuacion (9.15) tenemos 

S dh— —Qdtj 



donde S es el area del embolo; 

dh es el descenso del cilindro durante el tiempo dt. 
El gasto a traves del orificio es igual a 


F i g. 94. Esquema 
del montante de 
amortiguacion del 
tren de aterrizaje 


r~ 


Q = p.S 0 ]/ 2g 


p i- 


Aquf pi es la presion constante encima del embolo, igual a p 1 = — ; 

o 

p es la presion variable del aire, que se determina por la ecuacion 
de la isoterma 

P = (Po + Pa)4t— Pa- 


Despues de sustituir en la ecuacion (9.15) los valores pi y p, ten¬ 
dremos 


dt = 


sVy 


So l/2g (Pt —p A ) 
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donde 


hi 


Po+Pa 

Pi+Pa 


h 0 . 


Despues de integrar entre limites h = h Q hasta h = h x , encontra- 
mos el tiempo buscado t. 


§ 39. Inyector 

Se denomina inyector, una boquilla especial que realiza la pul¬ 
verization del liquido, es decir, el escurrimiento cuando el chorro 
al salir a la atmosfera (o al espacio con presion elevada del gas) va 
disgregandose inmediatamente en gotas pequenisimas. 



En los turbomotores de gas de aviation, asi como en los motores 
cohete de combustible liquido se emplean ampliamente los inyectores 
centrifugos o de remolino para pulverizar el combustible en las cama- 
ras de combustion. 

El principio del funtionamipnto de tal inyector consiste en lo- 
siguiente: primeramente se !e comunica un movimiento rotatorio 
al flujo del liquido y despues se estrecha el flujo (fig. 95). El momento 
de la cantidad de movimiento (rotation) creado gracias al suministro 
tangencial del liquido queda aproximadamente constante durante 
el movimiento del liquido en el interior del inyector; por lo tanto; 
mientras el flujo se va estrechando, aumenta considerablemente el 
componente rotatorio de la velocidad, surgen potentes fuerzas cen- 
trifugas que presionan al flujo contra las paredes y forman una capa' 
fina, que al salir del inyector, se disgrega en gotas pequenisimas. 
A lo largo del eje del inyector se forma un remolino aereo (gaseoso) 
con una presion sobre la superficie proxima a la atmosferica (durante 
el escurrimiento a la atmosfera). Este remolino aereo es muy parecido 
al embudo (fig. 96) que se forma al vaciar los recipientes a traves 
de un orificio en el fondo, pero en el inyector el remolino es mucho 
mas intenso. 
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De estemodo, el flujo del liquido no llena todo el orificio de salida 
del inyector; el flujo tiene su section transversal en forma anular, 
cuya parte central esta ocupada por un remolino aereo (fig. 97). Por 
eso, el coeficiente de contraction e para el inyector es generalmente 
mucho menor que la unidad. 

Debido a esta circunstancia y puesto que la resultante de la velo¬ 
cidad de escurrimiento del inyector V (fig. 95) no esta dirigida perpen- 
dicularmente a la superficie del orificio, sino bajo cierto angulo a* 



F i g. 96. Embudo de remolino Fig. 97. Seccion transversal del 

remolino en el inyector 


cuya tangente es igual a la proportion entre el componente rotatoria 
a y el axial v, el coeficiente de gasto del inyector es siempre conside¬ 
rablemente menor que la unidad y varia ampliamente en dependeneia 
de la forma y de la relacion de las dimensiones del inyector. 

Para determinar el rendimiento del inyector segun la ecuacion 
0 - 6 ) _ 

Q = \iS o y2g±. 


hay que saber el valor bastante exacto del coeficiente de gasto p. 

La teorfa del inyector fundada por el profesor G. Abramovich 
permite hallar el coeficiente p segun las dimensiones y la forma del 
inyector. Expongamos brevemente esta teoria para el caso de un liquido 
perfecto, para lo cual escribamos las siguientes tres ecuaciones de 
partida: 

1) La ecuacion de Bernoulli para las secciones 1—1 2—2 (vease 
la fig. 95). 

£l+°L = £*jlVL 

V ' 2g Y ^ 2 g 

o bien, 

v 2 -f- w^ rea 


donde H es la presion calculada e igual a: H = — L-—2 + ^;. 

v y Waerea son los componentes axial y rotatorio de la velocidad en la 
seccion 2—2, en la superficie del remolino aereo. 
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2) La ecuacion de la constancia del momento de la cantidad de 
movimiento del liquido para las mismas secciones respecto al eje 
del inyector 

i Qp-R^l = Qp^a^rea^*rem. 

o bien, 

_ R 

^aerea — ^1 “-» 

'rem. 


donde r rem . es el radio del remolino aereo en la seccion 2—2. 
3) La ecuacion de gasfo para las mismas secciones x ) 

UiSi = eS 0 v 


o bien, 

donde 


Vi 

So Srem. 


eSo^ 


De la ultima expresion tenemos 

Gem. = ?Q 1 6 » 

sustituyendo r rem . en la segunda ecuacion de 2) nos da 

R 


M a6rea — 


r 0 

Aplicando la tercera ecuacion en vez de la anterior, tendremos 

A i 


Wa^rea : 


S^q 1 —e ~[/1 —e 




S R 

donde yl = ^- es el parametro que caracteriza la forma del inyector. 

Introduciendo la expresion obtenida para u a ^ rea en la ecuacion 
de Bernoulli, segunda ecuacion de 1), tendremos 


H 


t?2 


de donde 






V2 gH. 


Ahora podemos expresar el gasto como producto de la velocidad 
por el area de la corona circular del flujo en la seccion de salida del 


, l ) Se supone que la distribution de las velocidades axiales por la section 
anular del flujo a la salida del inyector es uniforme. 
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inyector, o sea 


e 


e 2 

1 —e 


Q = eS 0 v 


/ 


l+A 2 


So /2 gH. 


De este modo, el coeficiente de gasto del inyector es igual 



l 



A 2 
1 —8 


(9.20) 


Pero no sabemos el coeficiente e, es decir, no sabemos la magnitud 
del remolino aereo (del radio r rem . para r 0 y A dados) y para su deter- 
minaion hace falta admitir cierta condicion complementary. Para 



F i g. 98. Grafica de e, fiyaen funcion de A 


esto, G. Abramovich propuso la siguiente hipotesis confirmada mas 
tarde experimentalmente: el remolino es estable cuando su dimension 
asegura el gasto maximo Q con la presion dada H o, en otras palabras, 
cuando se establece tal regimen de escurrimiento que para obtener 
el gasto dado se necesita la presion minima. 

Para hallar el valor de e correspondiente al coeficiente maximo de 
gasto p efectuamos la diferenciacion del radicando en la formula (9.20) 
por e e igualamos a cero. 

Tendremos 

——■] _— = 0. 

e 3 T (l—e) 3 

de donde 

l/—(1-8). (9.21) 

r e 3 

La formula obtenida permite construir la grafica de e en funcion 
de A (vease la fig. 98); utilizando esta grafica y la formula (9.20) 


10—468 
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se pueden calcular los valores de p para diferentes valores del para- 
metro A y trazar la grafica de p en funcion de A (fig. 98). 

Como se ve en la grafica el coeficiente p disminuye al aumentar 
el parametro A. La natyiraleza fisica de este fenomeno consiste en que 
al aumentar A se incrementa la rotacion del flujo al salir del inyector, 
es decir, se incrementa cada vez mas la velocidad de rotacion p, en 
comparacion con la velocidad de entrada v u y, por consiguiente, 
la intensidad del remolino en el inyector. Por eso, crece el diametro 
del remolino, disminuye el area de la seccion del flujo y, ademas, 
una parte cada vez mayor de la energia disponible H se gasta para 
la creation de la velocidad de rotacion del liquido. Con A = 0 
(£> = 0) p — 1, e$ decir, cuando la rotacion del flujo es nula, el 
inyector funciona como una tobera corriente. 

Basandose en las formulas expuestas mas arriba, es facii determi- 
nar el angulo de pulverization del liquido (angulo de llama del inyec¬ 
tor) a (vease la fig. 98). Con el aumento del parametro A crece el 
angulo a, pero el coeficiente de gas to disminuye. Por eso, a l const ruir 
un inyector, el parametro A se elige de tal modo que asegure un 
angulo a bastante grande (hasta 60°), sin ser el valor del coeficiente p 
demasiado reducido. 

La teoria expuesta sobre el inyector sirve para un liquido per- 
fecto. Durante el paso del fluido por el inyector, la viscosidad del 
liquido se manifiesta en que el momento de la cantidad de movimiento 
no es constante, sino que disminuye segun se va aproximando a la 
salida del inyector. 

Por esta razon, los componentes rotatorios de la velocidad resultan 
menores en la seccion de salida y el gasto mayor, que durante el escu- 
rrimiento de un liquido perfecto, lo. que a primera vista parece para- 
dojico. 

Equiparando la influencia de la viscosidad a cierta diminution 
del parametro A , podemos emplear la notion de un parametro 
equivalente A e(I uiv., que se ex^resa con fa formula siguiente: 

__ ,4 

^equlv. 


inyect 




donde A, iny ect. es el coeficiente de rozamiento en el inyector, el cual 
se puede encontrar en la tabla 5 en funcion del numero de Reynolds, 
calculado segun la dimension y la velocidad a la entrada del inyector. 


Tabla 5 


R e ! 

1,5-103 

3-103 

5-103 

1-10 4 

2-10 4 

5-10 4 

Xinyect. 

0,22 

0,11 

0,077 

0,055 

0,04 

0,03 
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Por medio del parametro A eqn i v ., calculado del modo indicado, 
se determina el coeficiente de gasto p y el angulo a, teniendo en cuenta 
la viscosidad del liquido segun la misma grafica de Abramovich 
(fig. 98), donde en vez de A se toma A e qU iv.» Puesto que general- 
mente A eq mv. < A, el coeficiente p (teniendo en cuenta la viscosi¬ 
dad) resulta algo mayor, y el angulo a, menor, que sin contar con ella. 

Para obtener la rotacion del flujo en los 
inyectores de los motores cohete de combus¬ 
tible liquido se emplea a menudo, en lugar 
de suministro tangencial de liquido, un 
pulverizador de remolino, es decir, un tor- 
nillo de dos o tres espiras colocado en el 
inyector. El liquido pasa por los canales 
helicoidales del pulverizador y adquiere de 
este modo el movimiento rotatorio necesario 
(fig. 99), 

La teoria del inyector indicada mas 
arriba tambien es aplicable a este caso, 
pero es necesario calcular el coeficiente segun 
la siguiente formula: 



F i g. 99. Esquema del 
inyector f con pulveriza¬ 
dor de remolino 


_ ^0 r mpd. cos 9 

Sttfir o 


(9.22) 


donde r mea . es el radio medio de la rosea helicoidal; 

S n es el area de la seccion normal del canal helicoidal; 

n es el numero de entradas del tornillo; 

cp es el angulo de elevacion de la linea helicoidal. 

En los turbomotores de gas modernos se emplean con frecuencia 
inyectores centrifugos regulables, cuyo coeficiente de gasto (o area 
del orificio de salida) cambia automaticamente segun la variacion 
de la presion del combustible. La aplicacion de estos inyectores per- 
mite ampliar los limites del consumo de combustible, siendo inva¬ 
riables los limites de presiones y conservar, al mismo tiempo, la 
calidad debida de pulverizacion. 

Entre los inyectores regulables mas difundidos, estan los de dos 
toberas, los de dos etapas y los de valvulas de paso. Su rasgo comun 
consiste en que todos ellos estan dotados de una valvula, la cual, 
al aumentar la presion, abre (o cierra) un canal complementary 
y aumenta, de este modo, el coeficiente de gasto o el area del orificio 
de salida. 

En el inyector de dos toberas (fig. 100) tenemos de hecho dos inyec- 
lores: uno de los cuales va dispuesto dentro del otro. Si la presion 
es reducida, la valvula esta cerrada y funciona el primer inyector 
(interior); al aumentar la presion, la valvula se abre y el segundo 
inyector se pone en funcionamiento, aumentando bruscamente el 
suministro del combustible. 
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En el inyector de dos etapas (fig. 101) hay una tobera y una camara 
comun de formaeion de remolinos, pero dos canales de entrada. Si 
la presion es reducida, el combustible se proporciotia a traves de uno 
de estos, y, si es elevada, a traves de ambos. Debido a lo cual, el 
parametro A disminuyety el coeficiente fi aumenta. 



F i g. 100. Esquema de un inyec- p i g. 101. Esquema de un inyec¬ 
tor de dos toberas tor de dos etapas 

El inyector con valvula de paso para el combustible (fig. 102) 
esta provisto de una linea de rebose, en la cual va puesta una valvula. 
Cuanto menor es la presion del combustible, tanto mas se abre la 



F i g. 102. Esquem de un inyector con valvulas 

valvula, cerrando completamente la linea de rebose cuando la presion 
es maxima. De este modo, si la presion es reducida, la velocidad en la 
entrada es grande, lo que equivale a la disminucion del area de la 
entrada y esto significa el aumento del parametro equivalente A eqU i V . 
y i a disminucion de jx, que es lo que se necesita para ampliar los 

1 Smites del consume. , , . , , , 

El calculo de estos inyectores regulables se puede efectuar basandose 
en la misma teoria de Abramovich, pero hay que tener en cuenta sus 
particular! dad es propias indicadas mas arriba (vease los ejemplos). 
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EJemplo 1. Tracese la caracteristica hidraulica del inyector de dos toberas 
descrito mas arriba (vease la fig. 100), es decir, la grafica del gasto en funcion 
de la diferencia de presion en el inyector, si la segunda tobera (segundo canal) 
se pone en funcionamiento cuando la diferencia de presiones es igual a Apo. 
Las caracteristicas gcomelrieas de ambos canales del inyector (di mens! ones 
y parametros de A± y .4 2 ) y la caracteristica hidraulica de la valvula reguladora 
son conocidas. Resuelvase el problems en la forma general. 

Sol uci 6n. 1. Por los valores de y A 2 obtenidos, hallamos p* y p 
de la grafica (vease la fig. 98). 



Fig. 103. Caracteristicas del inyector (de dos toberas): 

/ — de la valvula; 2 — del inyector; 3 — del segundo canal; 4 — de lajv£lvula del segundo 

canal; 5 — del primer canal 


2. Empleando las formulas 

Q = Pi 5 i Y Qz=V>2 S 2 | / » 

trazamos las caracteristicas del primer y segundo canales del inyector (fig. 103). 

3. Surnames las caracteristicas de !a valvula reguladora y del segundo 
canal del inyector. Conviene tener en cuenta, que la diferencia de presion en 
el inyector Ap en el segundo canal se gasta, tanto en el mismo inyector como en 
la valvula. Por eso, al sumar las caracteristicas hay que auadir las ordenadas 
Ap para los valores dados del gasto. 

4. Para obtener la caracteristica hidraulica total del inyector sumamos las 
caracteristicas del primer y segundo canales con la valvula, anadiendo los 
gastos (vease la fig. 103). 

Ejemplo 2. Hallese el valor del parametro del inyector centrifugo con 
valvula de paso A if si el suministro total del combustible al inyector es Q =• 
e= Q )It + Q p , donde es el gasto a traves del orificio del inyector y Q p es 
el gasto de paso (vease la fig. 102). 

Sol u ci 6 n, 1. Iritroduzcamos el coeficiente de paso k v igual a 

. . , *2p Q 

P_ + Qin. _ Qin. ' 

2. El suministro del combustible al inyector por los canales de entrada es 
igual a 

Q = £pQin. — UiSj. 

3. La cantidad de combustible que ha pasado por la tobera del inyector es 

Qin. = eS 0 y 5 

Por consiguiente 

=/sp8Soo, 
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de donde 


Vi= ~sT~ ■ 

4. Introduciendo el valor hallado de v i en la ecuacion del momento de la 
cantidad de movimiento y, ftespues, en la ecuacion de Bernoulli, hallaremos la 
velocidad v t tal como se ha hecho anteriormente, es decir, 

1 

5. El suministro del combustible por el inyector Q ln . se determinara por 
la formula 




Vs gH. 


6. Comparando la formula obtenida con la expresion (9.20) establecemos 
que 


A-\ k v A . 


10 


Movimiento relativo y no estable del 
liquido en los tubos 


§ 40. Ecuacion de Bernoulli para el movimiento relativo 

La ecuacion de Bernoulli en su forma (4.16) es justa para los casos 
de la corriente estable de liquido cuando de todas las fuerzas de masa 
sobre este actua sol amen te la de gravedad. Pero en la construed on 
de maquinas y en la aviacion tropezamos con corrientes, en las cuales, 
ademas de la fuerza de gravedad, sobre el liquido actuan tambien 
fuerzas de masa de inercia del movimiento de traslacion. Esto tiene 
lugar en los casos en que el cauce mismo {por ejemplo, una tuberia) 
por el cual fluye la corriente, se desplaza en el espacio con una u otra 
aceleracidn. Si "la fuerza de inercia que surge es const ante en el tiempo, 
la corriente del liquido respecto a las paredes de! cauce puede ser 
estable y es posible deducir para esta la ecuacion del balance de ener- 
gia, teniendo en cuenta el trabajo de las fuerzas de inercia. Esta 
sera la ecuacion de Bernoulli para el movimiento relativo y se anota 
generalmente en la forma siguiente: 

Zj + -y--f a i"^ = z 2 + + o , 2 + 2/i -r A// ln- , (10.1) 

donde es la asf 11 am ad a presion de inercia, que represen ta la 
diferencia entre la energia especifica potencial en la segunda y pri- 
mera secciones dependiente de la accion de la fuerza de inercia, o, !o 
que es lo mismo, el trabajo de la fuerza de inercia relacionado a la 
unidad de peso y tornado con signo contrario 1 ). 

Examinemos el calcuio de la magnitud de la presion de inercia 
para los siguientes dos casos principals del movimiento estable 
relativo del liquido, que corresponden a los dos casos de reposo rela¬ 
tivo examinados en los §§ 11 y 12. 

1. Movimiento rectilmeo uniformemente acelerado del cauce. 

Si el cauce por el cual corre el liquido se mueve en forma recti- 
linea con aceleracion constante a, en este caso (fig. 104) sobre todas 

*) El signo contrario se toma porque este termino es trasladado al miembro 
derecho de la ecuacion, mientras que hemos anotado el trabajo de las fuerzas 
exteriores, al deducir la ecuacion de Bernoulli en el § 15, en el miembro izquierdo 
de la ecuacion. 
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las particulas del Hquido que corre por el cauce dado, actua una 
fuerza de inercia del movimiento de traslacion igual y constqnte en 
el tiempo, la cual puede favorecer u obstaculizar el movimiento de la 
corriente. 

Esta fuerza relacionada a la unidad de masa es igual a la acelera- 
cion correspondiente a y esta dirigida en sentido contrario a la ace- 



F i g. 104. Corriente en un cauce que se mueve con aceleracion 

leracion, actuando sobre cada kilogramo del Hquido la fuerza de 
inercia igual a 



Durante la traslacion del Hquido de la primera seccion a la segunda, 
el trabajo de esta fuerza (lo mismo.que el de la fuerza de gravedad) 
no depende de la forma del cauce, sino que esta determinada sola- 
mente por la diferencia de coordenadas, contadas en el sentido de la 
aceleracion a, y por consiguiente, es igual a 

A//;*.=!/ a (10.2) 

donde l a es la proyeccion del tramo del cauce estudiado sobre la 
direction de la aceleracion a . 

Para no confundir el signo con el cual la magnitud A// in . debe ser 
anotada en el miembro derecho de la ecuacion de Bernoulli, podemos 
guiarnos por la regia siguiente que se deriva directamente de la expli¬ 
cation fisica del fenomeno. 

Si la aceleracion a esta dirigida de la primera seccion a la segunda 
y la fuerza de inercia en sentido contrario, entonces esta fuerza obsta- 
culiza la corriente del Hquido y la presion de inercia debe tener el 
signo «cmas»* En este caso la presion de inercia disminuira la presion 
en la segunda seccion en comparacion con la primera, y, por consi- 
guiente, ejercera una action analoga a las perdidas hidraulicas 
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las cuales siempre se ponen en el miembro derecho de la ecuacion 
de Bernoulli con el signo «mas». 

En cambio, si la aceleracion a esta dirigida de la segunda seccion 
a la primera, la fuerza de inercia favorece el movimiento de la co¬ 
rriente y la presion de inercia debe tener el signo «menos». En este 
caso la presion de inercia aumentara la presion en la segunda seccion, 
es decir, ejercera una action contraria a las perdidas hidraulicas. 



F i g. 105. Corriente en un cauce en rotacion 

2. Rotacion del cauce alrededor de un eje vertical. Supongamos 
que el cauce por el cual corre el Hquido gira alrededor de un eje vertical 
con velocidad angular w constante (fig. 105). En este caso sobre el 
Hquido actuara la fuerza de inercia del movimiento rotatorio que 
es funcion del radio. Por eso, para calcular el trabajo de esta fuerza, 
o el cambio de la energia potential, condicionada por su action, hay 
que efectuar una integration. 

Sobre la unidad de peso actuara la fuerza de inercia igual a 


s 

El trabajo de esta fuerza, al desplazarse una distancia dr a lo 
largo del radio, sera igual a 


y al desplazarse del radio r x al radio r 2 (por cualquier curva), el valor 
del trabajo se hallara integrando esta expresion entre los limites 
r i y r 2 . Una vez efectuada la integration, hallaremos la magnitud 
de la presion de inercia, solo que debe invertirse el signo (como se ha 
indicado mas arriba, al deducir la ecuacion de Bernoulli este termino 
lo trasladamos del miembro izquierdo de la ecuacion al derecho). 

Definitivamente tendremos 

= —y J rdr= (10.3) 

n 
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El signo de la presion de inercia que se obtiene al calcularla por 
esta formula, corresponde a la regia de los signos indicada anterior- 

mente, , . 

Hay que tener en cuenta, que la ecuacion de Bernoulli para los 
casos considerados de rfiovimiento relativo de un Hquido perfecto, 
tambien puede obtenerse mediante la integration de las ecuaciones 
diferenciales del movimiento (vease el apendice). 


j 



F i g. 106. Esquema de la corriente no estacionaria en un tubo 

§ 41. Corriente de llquido no estable en los tubos 

Puesto que la corriente de llquido no estable es, en general, bastante 
compiicada, nos limilaremos al caso particular principal, con el cual 
nos enfrentamos en la tecnica de aviacion: el de la corriente de llquido 
no estable en un tubo de seccion constante, y en una union en serie 

de varios tubos. , . 

Tomemos un tubo de longitud l y diametro a dispuesto a voluntacl 
en el espacio (fig. 106) y designemos las alturas de nivel de sus seccio- 
nes, inicial (1—1) y final (2—2), por z t y z 2 . Supongamos que el 
llquido fluye en este tubo con aceleracion que, en el caso general, 
puede ser variable en el tiempo e igual a 



Es evidente, que en un momento dado de tiempo, la velocidad 
u y la aceleracion j son iguales para todas las secciones transversales 

del tubo. . , , , . . 

Despreciaremos al principio las perdidas de energia por rozamiento 
y consideraremos que la distribucion de la velocidad por las secciones 

es uniforme. , . . 

Escogemos de todo el volumen del llquido en movimiento en el 
tubo un volumen cillndrico elemental de longitud dl y superficie dS 
(fig. 106), y establecemos la ecuacion de su movimiento del modo 
siguiente. 
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Proyectando las fuerzas de presion y la de gravedad sobre la direc- 
cion de la tangente al eje del tubo tendremos ■ 

pdS— jj-dl ^ dS + ydS dl cos a = ^-dSdl-^ , 

o bien 

-W dl +v cosdl =T^r dL 

Puesto que 

dz 

cosa= — 
ol 

entonces 

—w dl ~y ^k dl =Y idL 

(Conviene recordar que p es no solo la funcion de l, sino tambien 
de t.) 

Despues de integrar a lo largo del tubo para un momento determi- 
nado de tiempo, tendremos 


o bien 

2 1 = Z 2 + ( 10 . 4 ) 

donde 

h in .=-Ll. 

La ecuacion obtenida se parece a la ecuacion de Bernoulli para el 
movimiento relativo, y el termino h, B . se denomina tambien presion 
de inercia, pero no se debe confundir hi„ m con A// in , porque tienen 
diferentes sentidos. La magnitud como se ve de la ecuacion (10.4) 
es la diferencia de las energlas especificas dei Hquido en las secciones 
I — 1 y 2—2 en e! momento dado, condicionada por la aceleracion 
(o frenado) del flujo del liquido en el tubo. En caso de aceleracion, 
esta diferencia es positiva, es dedr, la energia especifica del Hquido 
a lo largo del flujo disminuye, en caso de frenado, negativa, lo que 
significa el aumento de la energia especifica del Hquido desde la 
primera seccion hacia la segunda. 

Si existen perdidas hidraulicas de energia en el tubo (locales y por 
rozamiento), estas deben ser incluidas, por analogia con la ecuacion 
de Bernoulli, en el miembro derecho de la ecuacion (10.4), es decir, 

z i + ~Y" = z 2 + -^T+27i + /ii n ,. (10.5) 

No se debe olvidar que la ecuacion (10.5) es justa para un tubo de 
seccion constante. Si la tuberia consta de varios tramos con dife- 
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rentes areas de seed ones (S lf S 2 , ete.)i es evidente que la presion 
de inercia para toda la tuberia debe ser hallada eonio suma de las 
presiones de inercia para cada tramo. En este caso, las aceleraciones 
correspondientes se detenuinaran de las siguientes ecuaciones que 
son el resultado de la tfiferenciacidn de las ecuaciones del gasto con 
respecto al tiempo 

= SJi = S 2 /*2= 53/3+ ... 

etc. 


Linep 

piezorneirica 



- £ X inea ( 

y 2 wsrc pr&zometricQ v "“ 
Embolo 


Fig. 107. Trazado de la linea piezometrica durante la corriente no estacionaria 

en el tubo 


Ademas, como resulta de las consideraciones energeticas citadas 
anteriormente, en este caso hay que tener en cuenta las presiones 
dinamicas en las secciones inicial y final de la tuberia. 

De este modo, la ecuacion de la corriente de liquido no estable 
entre las secciones 1-1 y n-n tendra la forma 

z 1 +-^ + a i -^ = * i + -f + a 2 ^ + 2h + m ln . ( 10 . 6 ) 


La ecuacion obtenida se emplea en los cal cut os de los regimenes 
de arranque y de cambio de los si stem as hidraulicos de aviones y, 
particularmente, de los sistemas de suministro de combustible de los 
mot ores cohete de combustible liquido. 

Para ilustrar la ecuacion obtenida citemos el siguiente ejemplo, 
Supongamos que dentro del tubo acoplado a los recipientes A y 
se mueve had a la izquierda un embolo con aceleracion positiva j 
(fig. 107). Apliquemos la ecuacion (10.6) para las secciones 0-0 y 1-1 
y despues, para las secciones 2-2 y 3-3 y construyarnos la linea piezo¬ 
metrica para un momento dado de tiempo; entonces tendremos 



V 2 , A / V 2 

2i r + A ^“'27 
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P^ = Z 3 + l,** + ±l m 

y J 1 d 2 g 1 g 


Por lo tanto, en el primer caso, la presion de inercia, sumandose 
con la perdida de presion, provoca una cafda aun mayor de presion 
junto al embolo que en el caso de movimiento uniforme. En la seccion 
1-1 se forma un vacfo e inclusive el liquido puede separarsedel embo¬ 
lo. En el segundo caso, como resultado de una suma analoga de h T0Zt 
y /ijn., la inercia de la columna del liquido trae consigo el incremento 
de la presion junto al embolo. 

Si la aceleracion / es negativa, es decir, si el liquido se frena, 
entonces en ambos la presion de inercia es negativa y, por consiguiente, 
compensa en cierto grado la perdida de la presion y disminuye el 
vacio en el primer caso y la presion elevada en el segundo. 


Ejemplo. Determinar la presion absoluta a la entrada de la bomba del 
sistema de lubricacion examinado en el ejemplo del capitulo VI (vease la fig. 51), 
al entrar el avion en el picado con la sobrecarga negativa n y — —1 (la fuerza 
de inercia esta dirigida had a arriba). 

S o 1 u c i 6 n. La fuerza de inercia unitaria es igual a (vease el § 11): 

a={n g — l)g=— 2g 

y la presion de inercia 


Atf in . =-+2z. 

De la ecuacion de Bernoulli para el movimiento relativo tenemos 
Pi .Pa v 2 

— — z + —— a ^roz. — &H i n . = 152—140 = 12 cm 

o bien 

0,9 

h i — 12 10=8 mm col Hg 

La presion tan baja a la entrada de la bomba es inadmisible, por consiguien¬ 
te, hay que tomar medidas para aumentar la capacidad de altura del sistema 
de lubricacion. 


§ 42. Choque hidraulico en los tubos 

Se denomina choque hidraulico el cambio repentino de la presion 
que surge en los tubos al cerrar rapidamente el grifo. 

Las investigaciones teoricas y experi men tales del choque hidrau¬ 
lico fueron realizadas primeramente por N. Zhukovski, Faraexplicar 
este fenomeno homos utilizado los conceptos principales de su obra 
fundamental «Sobre el choque hidraulico# editada en 1899, 

El choque hidraulico en un tubo es un proceso periodico de corta 
duration que va acompanado por deformaciones elasticas del liquido 
y del tubo. 

Supongamos que en el extremo de un tubo, por el cual un liquido 
fluye con velocidad v 0l ha sido cerrado instantaneamente el grifo 
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(fig. 108, a), Entonces, la velocidad de las particutas del liquido 
que ban chocado con el grifo sera nula y so energia cinetica se conver- 
tira en trabajo de deformacion de las paredes del tobo y del liquido. 
Las paredes del iubo se dilatan y el liquido se contrae conforme aumen- 



ta la presion Ap cA . *). Las partial las frenadas junto al grifo son com- 
prirmdas per otras vednas que tambien pierden su velocidad, resuL 
tando que la seccion n — n se desplaza a la derecha con velocidad a , 
que se denomina velocidad de la onda de choque; y la zona de paso, 
en la coal la presion cambia en ia magnitud &p cn , se denomina onda 
de choque. 

*) Aqm no se puede despreciar la contractibilidad del liquido como se 
hace generalmente en los problemas de Hidraulica, ya que la contractibilidad 
reducida del liquido es precisamente la causa del surgimiento de la gran presion 
de choque APc/l 
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Cuando la onda de choque llega al recipiente, el liquido quedara 
detenido y contraldo en todo el tubo, y sus paredes, dilatadas. El 
aumento de la presion Ap ch . por el choque se difunde por todo el 
tubo (fig. 108, b). 

Pero tal estado no esta en equilibrio. Bajo la accion de la dife- 
rencia de presiones Ap ch ., las particulas del liquido se dirigiran del 
tubo al recipiente, comenzando este movimiento desde la seccion 
inmediata al recipiente. La seccion n — n se dirigira ahora al grifo 
con velocidad a dejando detras de si la presion p 0 (fig. 108, c). 

El liquido y las paredes del tubo se suponen absolutamente elasti- 
cos, por eso estos regresan al estado anterior correspondiente a la 
presion pp. Todo el trabajo de deformacion se convierte de nuevo en 
energia cinetica y el liquido en el tubo adquiere la velocidad iniciat 
»o. P er ° dirigida ahora en el sentido contrario. 

Con esta velocidad la columna liquida (fig, 108, d) tiende a sepa- 
rarse del grifo, debido a lo cual surge una onda negativa de choque 
Apch., que corre del grifo hacia el recipiente con velocidad a, dejando 
detras de si las paredes comprimidas del tubo y ei liquido ensanchado 
debido a la disminucion de la presion Ap ch . (fig. 108, e). La energia 
cinetica del liquido se transforma de nuevo en el trabajo de deforma¬ 
cion, pero de signo contrario. 

El estado del tubo en el momento de la llegada de la onda negativa 
de choque al recipiente se muestra en la fig. 108, f. Lo rnismo que 
para el caso indicado en la fig. 108, b, este no esta en equilibrio. En 
la fig. 108, g se muestra el proceso de nivelacion de la presion en 
el tubo y en el recipiente, acompafiado por la formacion de la veloci¬ 
dad v 0 . 

Es evidente que, tan pronto como la onda de choque Ap ch ., rebo- 
tada del recipiente, alcance el grifo, ocurrira lo rnismo que ya tuvo 
lugar en el momento de cerrarlo. Todo el ciclo del choque hidraulico 
se repetira. 

En los experimentos de N. Zhukovski fueron registrados hasta 12 
ciclos completos con disminucion gradual de Ap ch ., debido al rozamien- 
to y al paso de la energia al recipiente. 

La caracteristica del choque hidraulico en funcion del tiempo se 
muestra en el diagrama representado en la fig. 109. 

E! diagrama superior da la variacion de la presion Ap ch , que 
regisfraria el indicador instalado en el punto A inmediato al grifo 
(se supone que el cierre del grifo es instantaneo). 

En el punto B, que se encuentra en el centro del tubo, la presion 

de choque aparece con un retardo de ^ . Esta dura el tiempo que se 
necesita para que la onda de choque se desplace del punto B al reci¬ 
piente y viceversa, es decir, durante el tiempo . Despues, en el 

punto B se establece la presion p Q (es decir, Ap ch . = 0), la cual se 
conserva hasta la llegada al punto B de la onda de choque negativa 
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desde el grifo, lo que tiene lugar transcurrido un periodo de tiempo 

igual a ~ . 

La magnitud de la presion de choqtie Ap C h. se halla a partir de !a 
ecuacion de fuerzas viva^ segun la cuaL la energia cinetica del liquido 
se convierte en el trabajo de deformacion de las paredes del tubo y en 




F i g. 109. Variation de la presion en funcion del tiempo junto al grifo y en 

el centro del tubo 


el de la deformacion del liquido. 
tubo con un radio R es igual a 

Mv% 

2 “ 


La energia cinetica del liquido en el 

4 n R 2i Q v l- 


El trabajo de deformacion es igual a la mitad del producto de la 
fuerza por la dilatacion. Expresando el trabajo de deformacion de 
las paredes del tubo como el de las fuerzas de presion en el recorrido 
A R (fig. 110), tendremos 

4 Ap ch .2nRlAR. 

Segun la ley de Hooke 

^-E = o, (10.7) 

donde a es la tension normal en el material de la pared del tubo, que 
esta relacionada con la presion Ap C h. y el espesor de la pared 8 en la 


160 


conocida ecuacion 


£—■ (10-8) 

Pi !f f expresi ° n P ar f de (10.7) y a de (10.8), tendremos 

el trabajo de deformacion de las paredes del tubo 

Apg h jiP 3 / 


6E 


El trabajo de contraccion del volumen W del liquido se puede 
presentar como el de las fuerzas de presion en el recorrido Al (vease 



F i g. 110. Esquema de la dilatacion del tubo y de la contraccion del liquido 


la fig. 110), es decir, 

4 SAp ch Al = 4 A/U ch AW. 

Semejante a la ley de Hooke para la dilatacion lineal, la dlsmi- 
nucion relativa del volumen del liquido ^ esta relacionada con la 
presion mediante la ecuacion 

aw it—a 
W A &Pch. ? 

donde K es el modulo volumetrico de elasticidad del liquido (vease 

• - S !f r l d . 0 T eI v ° lumen del liquido en el tubo, obtendremos la expre- 
sion del trabajo de contraccion del liquido 

1 Apch.JtP 2 / 

2 K * 


De este modo, la ecuacion de las fuerzas vivas adquirira la forma 


-p- m R 2 Iqv\ 


"^ 3 lApg h ( nR*lApl h 


6 E 


2 K 


Resolviendola respecto.a Ap ch . llegaremos a la formula de N. Zhu- 
kovski: 


&Pch. = QUO 



(10.9) 


I I — 4 GS 
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La magnitud 


I 


i 


K 1 hE 


tiene las mismas 


dimensiones 


que 


la 


velocidad. . . , , - 

Su sentido flsico se fAtede aclarar supomendo que el tubo dispone 
de paredes absolutamente rigidas, es decir, E = oo. Entonces de la 


ultima expresion quedara solamente yf —» es decir, la velocidad del 
sonido en un medio elastico homogeneo con densidad p y el modulo 

volumetrico de elasticidad /(. , . .. 

Para el agua esta velocidad es igual a 1.436 m/seg, para la gasolina, 
1.116 m/seg y para lubricante, 1.400 m/seg. 

Si como en nuestro caso E ^ oo, la magnitud — - - = a 


V K ' &E 


representara la velocidad del sonido en el liquido que llena el tubo 
de paredes elasticas. 

De la naturaleza misma de las oscilaciones sonoras se deduce que 
la velocidad del sonido es la de propagacion de variaciones pequenas 
de la densidad en el ambiente. Si la variation de la densidad es rela- 
tivamente pequefia, es justa la ley de Hooke, la cual ba si do empleada 
para deducir la formula (10.9). De aqui llegamos a la conclusion de que 
la magnitud a debe ser precisamente la velocidad del recorn do de la 
onda de choque examinada en la fig. 108. Por consiguiente, la formula 
de N. Zhukovski puede ser escrita tambien en la forma siguiente. 


Ap ch . = pv 0 a- 


( 10 . 10 ) 


La formula obtenida es justa para el asi llamado cierre dnstan- 
taneo» del grifo, es decir, cuando el tiempo de cierre 


rp __ 21 


Si Tcierre > T t , tiene lugat un choque hidraulico incompleto, 
cuando la onda de choque, rebotando del recipiente regresa al gnfo 
antes de que este sea cerrado por complete. En este caso, el a omen to 
de la presion Ap ct} . es menor que en el del choque completo, y, gene* 
ralmente, se considera que 

Apch. = f — ■— A/? c b. 

1 nierre 


Aplicando la formula (10.10) y la expresion para T 0 , en lugar de la 
anterior, tendremos 

4 ft*. (10-ID 

1 cierre 


De este modo, la magnitud Ap ch . depende, a diferencia de A p, 
de la longitud del tubo y no depende de la velocidad a. 

De lo expuesto anteriormente esta claro que para evitar el choque 
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hidraulico es necesario aiargarel tiempo de cierre de los grifos: 7Ww 
Si por alguna causa esto es imposible, en las tuberfas se utilizan volu- 
menes aereos (acutnu I adores) . 

EI volumen aereo retarda el proceso del frenado del liquido, lo 
que equivale a aumentar el tiempo de cierre del grifo. 



I - acumulador hidraulico; 2 - valvula eieclromagnilica 

Ejemplo. En el sistema hidraulico de los aviones la desconexion del consu 
rmdor se reahza mediante un grifo electromagnetic. El grifo cierra comnleta- 
inetite la tuberia en T cu > Tre — 0,02 seg. 6 compieta- 

Detennlnar el aumento de la presion del ante del grifo al desconeefar e! eon 
su mi dor, temendo en cuenta los siguientes datos (fig. m). 1 ei con- 

La longilud de la tuberia desde el grifo hasta cl hidroacumulador donde la 
presion de choque se amortigua es / = 4 m; el diametro de la tuberia 12 mm 
e espesor de su pared 6 = 1 mm; el material es acero (£=22 10^ ks/cm*) 
el modulo volumetrico de elasticidad del liquido, AME—10 K = ]\ son kW-mS-' 
su densidad, p = 90 kg /seg 2 /nr*; la velocidad del flujo en el tubo, u = 4 sffi' 
Sol u ci on: Pnmero se determina la velocidad de propasacidn de fa 
onda de c hoque por la tuberia llena del liquido AMr—10: P ? 8 " 

— = -\/JL | 2 ^P = ~i /~ 90 2-0,006.90 1 

a ' K 65 V 13.300-10 4 ' 0,001 -2,2- lO 1 ** = 77170 se Sl m < 

a = \. 170 mjseg. 

La presion total de choque al cerrar instantaneamente el grifo sera 

A Ech. = P('o a = 9 0-4,5-l. 170 = 473.000 Kg/nfi=41 ,3 Kg/cm 2 . 

j i , Pe K r ,° a< l ui tiene lugar un choque hidraulico incompleto, porque el tiemDO 
del doble recorndo de la onda de choque es igual a p 4 ei uempo 

„ 21 2-4 

o — a — j . 170 ~ ®, 0068 seg , 

So d d“ lr „ ?„sr. ru'Vr'ss, 0 Dc e! " 

F . ».***■*. 

simple Xaminem0S ° S problemas P ueden Presentarse al calcular una tuberia 
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Calculo de tuberias 


§ 43. Tuberia simple 

Denominaremos tuberia simple una tuberia de diametro constante 
sin ramificaciones. El liquido, fluye por la tuberia, debido a que en 
uno de sus extremos la energia potential es mayor que en el otro. Este 
gradiente (diferencia) de niveles de energia potencial puede ser creado 
de diferentes modos: por medio de la diferencia de niveles del liquido, 
con el trabajo de la bomba o con presion de gas. 

En la tecnica de aviacion nos enfrentamos principalmente con 
tuberias, en las cuales el movimiento del liquido se produce por el 
trabajo de una bomba. En algunos motores cohete de combustible 
liquido y otros dispositivos se emplea el suministro de liquido con un 
balon de gas, es decir, se emplea la presion del gas. El flujo del liquido 
por diferencia de niveles {diferencia de alturas de nivel) tiene lugar 
solamente en condiciones terrestres. 

Los principios de calculo de tuberias expuestos en el presente 
parrafo (asi como en los § 45 y 46) sfe refieren por igual a las tres varie- 
dades indicadas del suministro de liquido, es decir, independiente- 
mente del modo de crear la diferencia de energia. Las particularida- 
des del suministro de liquido mediante la bomba se explican en el 
§ 47. 

Supongamos que una tuberia simple, situada a voluntad en el 
espacio (fig. 112), tenga la longitud totaW y el diametro d, y posea 
varias resistencias locales. En la seccion initial (1*1) teuemos la altura 
de nivel z t y la presion p i, y en la final (2—2), z z y p 2 respectiva- 
mente. La velocidad en toda la tuberia es constante, gracias a que el 
diametro es invariable (salvo las resistencias locales), e igual a v . 
Apliquemos la ecuacion de Bernoulli a las secciones 1—1 y 2 2; consi- 

derando que = a 2 y eliminando las alturas dinamicas, tendremos 

z l + -^ = z 2 + -f + ^h, 

o bien, 

IHZP2 =Zz - Zl + 2h. 

Y 
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La diferencia de alturas piezometricas que se encuentra en el miem- 
bro izqmerdo de la ecuacion fa denominaremos presion necesaria . 
Si esta magnitud nos es dada, la denominaremos presion disponible 
Como se ve de la formula, esta presion es igual a la altura geo- 
met nca, a la cual asciende el liquido en el proceso de $u flujo por la 
tuberia y a la suma de todas las perdidas hidraulicas en la rnisma. 



Dicha suma de perdidas se puede presentar en forma general como 
funcion del gasto, entonces 

Hnec. = Az -f" kQ m i (11*1) 

donde el coeficiente k y el indice m tienen diferente valor en dependen¬ 
ce del regimen de la corriente. 

Para el regimen laminar, al sustituir las resistencias locales por 
longitudes equivalentes segun las formulas (6.5) y (8.19), tendremos 


128v(Z + /eq) 

ngd 4 


y m= 1. 


( 11 . 2 ) 


Para el regimen turbulento segun las formulas (4.17) y (4.18) 
expresando la velocidad por el caudal, tendremos 

^=(^+^T)wy m=2 - (n.3) 


La formula (11.1) conjuntamente con las expresiones (11.2) y (11.3) 
es la base para el calculo de las tuberias simples. Al mismo tiempo esta 
formula es la ecuacion de la caracten'stica de la tuberia. 

Se denomina caracteristica de la tuberia la grafica de la presion 
necesaria en funcion del gasto del liquido en la tuberia. Cuanto mayor 
es el gasto que queremos tener en la tuberia, tanto mayor es la pre- 
skin necesaria. Para el regimen laminar, la caracteristica de la tube¬ 
ria se presenta con una linea recta (o proxima a la recta); para el 
turbulento, con una parabola de exponente igual a do’s (siendo 
% t = const) o aproximadamente a dos (si se toma en consideracion la 
dependence de del mimero de Re). El valor de AZes positivo cuando 
el liquido en su movimiento por la tuberia asciende de una altura menor 
a una mayor, y negativa, cuando la corriente fluye de arriba abajo. 
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En la fig. 113 se muestran !as diferentes formas de caractensti- 
cas de la tuberia para el regimen laminar (a) y turbulento (b). La pen- 
diente de la caracterlstica de la tuberla depende del coeficiente k 
y crece al aurnentar la longitud de la tuberla, al disminuir el diametro, 



Fig. 113. Caracteristicas de la tuberla 


as! como al aurnentar las resistencias hidraulicas locales en la tuberla. 
Ademas, en el regimen laminar, el angulo de inclinacion de la carac- 
teristica cambia proporcionalmente a la viscosidad del llquido. 



F i g. 114. Esquema de una tuberla de corriente por gravedad 

El punto de interseccion de la caracterlstica de la tuberia con el 
eje de abscisas {punto A) determina el gasto durante el movimiento 
espontaneo del llquido, es decir, solo a cuenta de la diferencia de altu- 
ras de nivel AZ. La presion necesaria en este caso es igual a cero, por- 
que la presion en los dos extremos de la tuberia es igual a la atmosfe- 
rica (consideramos que la superficie libre en el recipiente superior es 
el principle de la tuberia). Semejante tuberia vamos a Uamarla tube¬ 
ria de corriente por gravedad (fig. 114). Si al terminar la tuberia de 
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corriente por gravedad el llquido se derrama a la atmosfera, en la 
ecuacion para la presion necesaria (11.1) hay que anadir a lasperdi- 
das de presion la presion dinamica. 


Problema 1. Conod en do ei gasto Q , las propiedades del llquido (y y v), 
todas las dimemiones de la tuberla, as! como el materia! y la calidad de su 
fabricacion (rugosidad) hallar la presion necesaria 

El problema se resuelve en el orden siguiente, A partlr del gasto y de! dia- 
metro de la tuberla d se halla la velocidad de la corriente v; con v t d y v se deter* 
mi nan el mini era de Re y el regimen de la corriente. Despues, por las formulas 
correspond! entes o datos experiment ales se calculan las resistencias locales 

o t para el regimen laminar y C para el turbulento ); par el numero de Re 


U 

y la rugosidad se determina £ y, por fin* se resuelve la ecuacion principal (1 i.l) 
respect a a 

Para el regimen laminar el calculo de X no es obligatorio; se puede deter* 
minar directamente k por la formula (11.2), 

Problema 2. Conociendo la presion disponible H di S p.» las propiedades del 
liquido, todas las dimensiones de la tuberia, y tambien la rugosidad, hallar el 
gasto Q. 

La resolution se diferencia en mucho para los regimenes laminar y turbu¬ 
lento. Por eso adoptamos el regimen de corriente, basandonos en la clase (visco¬ 
sidad) del llquido 1 ): 

a) en el regimen laminar, si se sustituyen las resistencias locales por longi¬ 
tudes equivalentes, el problema se resuelve simplemente: de la ecuacion (11.1) 
y tomando en consideracion la formula (11.2) se ball a el gasto Q , colocando 
tfdisp. en !u £ 0 f de // Ilec .i 

b) en el regimen turbulento el problema debe resolverse por el metodo de 
aproximaciones consecutivas (metodo por tanteo) o de modo grafico. 

En el primer caso tenemos una ecuacion (11.1) con dos incognitas: Q y X t . 
Para resolver el problema tom am os el valor del coeficiente X t , teniendo en cuenta 
la rugosidad, Puesto que este coeficiente van a en H mites comparativ ament e 
reducidos (A/ — 0,015 — 0,04), no cometemos gran error, maxi me que al deter¬ 
miner despues Q, el coeficiente X* entra en el radicando, 

Resotviendo la ecuacion (I!_ 1 > T tomando en consideration (11.3) respecto 
a Q t hallamos el gasto en la prirnera aproximacion. Con el valor de Q hall ado 
determinamos v y Re en la prirnera aproximacion, y por Re, el valor ya mas 
exacto de X*. Colocamos de nuevo el valor obtenido de Xt en la misma ecuacion 
principal y la resolvemos respecto a Q. Despues de obtener el gasto en la segunda 
aproximacion nos encontraremos con una divergencia mas o menos grande con 
la prirnera aproximacion. Si la divergencia es grande, continuamos el calculo 
cn el mismo orden. La diferencia entre cada siguiente valor Q y el anterior se 
liace cada vez menor. 

Habitualmente son suficientes dos o tres aproximaciones para obtener la 
exactitud admisible. 

Para resolver ci mismo problema de modo gr&fico se construye la caracteris- 
tica de la tuberia dada T tomando en consideracion la variation de X ti es decir, 
se calculan v, Re y X t para diferentes valores de Q, y por la formula (11.1). 

Despues, trazando la curva // neCi segun Q y conociendo la ordenada H nec . = 
~ se halla su abscisa correspondiente, es decir, Q, 


*) En el caso dado, el regimen se puede determinar comparando Haisp. con 
su valor critico H cr , que se puede determinar basandose en las formulas (11.1) 
y (11.2) del modo siguiente: 


H q — Az 


128v/Q cr . 

ngd 4 


— A z 


32 v/o cr . 
gd 2 ’ 


vd 

vd 


= Az4 


32 v 2 l 
gd s 


R^cr. 
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Problema 3. Dados el gasto Q, la presion disponible //disp.i las propiedades 
del Hquido y todas las dimensiones de la tuberia, salvo el diametro, hallar este 
ultimo. 

Comenzamos a resolverlo, adoptando el regimen de corriente, basandonos 
en las propiedades del liquido (v) *)> 

En el caso de regimen liminar ei problema se resuelve facilmente basan- 
dose en la ecuacion {1 LI) y tomando en cuenta (11.2), a saber: 



128v(/-H t ,g,) 
ng (//— Ae) 


Q 


(11.4) 


Despues de determinar d t elegimos el mayor diametro mas proximo 
y segun la misma ecuacion precisamos la magnitud de la presion con Q dado y al 
contrario. 

Para el regimen turbulento, la solucion de la ecuacion (11.1), tomando en 
consideradon (11.3) respecto a d, se obtiene mejor dei modo siguiente: adoptamos 
varies valores standard de d y calculamos los valores de H lier , para el Q dado, 
despues construimos la grafica de/f npc+ en funcion ded y, segun el //disp. dado, 
deter mi names por !a curva ei d, elegimos el mayor diametro standard mas 
proximo y precisamos H ncc . 


§ 44. Sifon 

Se denomina sifon a una tuberia simple, una parte de la cual se 
encuentra encima del recipiente que la alimenta (fig. 115). El liquido 
fluye por el sifon debido a la diferencia de niveles //, elevandose, pri- 
meramente, el liquido a la altura H i de la superficie libre con presion 
atmosferiea, y descendiendo despues ta altura fi 2 - 

La particularidad de esta tuberia consiste en que la presion dei 
liquido en tod a su linea ascendente y en una parte de la descend ente 
es menor que la atmosferiea. 

Para que el sifon comience a verier el liquido, es neeesario Uenar 
con este todp su volumen. Si en calidad de sifon se emplea una mangue- 
ra de dimensiones reducidas, el llenado se efectua facilmente, sumer- 
giendola previamente en el liquido o succionando el aire por su^extremo 
inferior. 

Si el sifon esta hecho en forma de una tuberia metalica estaciona- 
ria, es necesario colocar un grifo en su parte superior para la succion 
del aire, lo que se puede realizar mediante cualquier bomba volu- 
metriea (capiiulo XIII) o un eyector {vease el § 18). 

ApHquemos la ecuacion de Bernoulli a las secciones 0—0 y 2—2 
(vease la fig- 115), considerando las velocidades iguales a cero y las 
presiones a la atmosferiea; tendremos 

= ^2 2ft, 

o bien 

A z = kQ m =H. 

B El regimen de corriente se puede determinar comparando //disp. con 
H CVy el cual dado Q es igual a 

u A , 128v/Q 2 jt 4 v 4 Q 3 , Jt 3 v 5 /^e 4 cr . 

Hcr * = + jtgd 4 ' 2 ji 4 v 4 Q 3 ~ H 2JQ 3 ' 
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De este modo, el gasto a traves del sifon se determina por la dife¬ 
rencia de niveles H y la resistencia de la tuberia, pero no depende de la 
altura H x . Sin embargo, esto es justo solamente hasta ciertos limites. 
Con el aumento de la altura, H 1? disminuye la presion absoluta en la 
seccion superior del sifon 1-—J (pi). Cuando esta presion se hace igual 
a la presion del vapor saturado, comienza la cavitacion y el gasto 
disminuye, formandose acumulaciones de i p. 

vapor (tapones de vapor) y cesando el 
derrame de liquido. 

Por lo tanto, al construir el sifon hay 
que prever que la presion en su punto 
superior (p x ) no sea demasiado pequena. o 
Si se conoce el gasto de liquido a traves 
del sifon y todas las dimensiones, la 
presion absoluta p x puede hallarse por la 
ecuacion de Bernoulli para las secciones 
0—0 y 1—1, que tiene la siguiente forma 

+ «£+ZA*4- 

Pero, si se conoce la presion minima 
tolerable p u entonces, conocido el gasto, 

de esta misma ecuacion se puede hallar la Fig, 115. Esquema de una 
altura maxima tolerable H x . tuberia de sifon 


/ 

Pa ] 
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§ 45.Acoplamiento de tubos en serie y en paralelo 

Tomemos 3 tubos de diferente longitud, distinto diametro y con 
diversas resistencias locales y acoplemoslos en serie (fig. 116). 

Es absoiutamente evidente que, al suministrar el liquido porseme- 
jante tuberia, el gasto en todos los tubos acoplados en serie sera klen- 
tico y la perdida total de presion entre los puntos M y N es igual a la 
suma de perdidas de presion cn todos los tubos acoplados en serie, es 

M - 


Fig. 116. Acoplamiento de tubos en serie 


decir, tenemos las siguientes ecuaciones principales: 

Qi = Q2 — Q3 — Q; 

2ft m-n — 2A* -f- Sft2 -\- 2ft 3 . 


(11.5) 


Estas ecuaciones determinan la regia de formation de las caracte- 
risticas de los tubos acoplados en serie. 

Supongamos que son dadas (0 nosotros mismos las hemos formado) 
las caracteristicas de tres tuberias (fig. 117). 


169 > 





















































Para trazar la caracteristica de todo el acoplamiento en serie 
M — N debemos, de acuerdo con (11.5), realizar la suma de las perdi- 
das de presion para gastos iguales, es decir, sumar las ordenadas de 
las tres curvas, siendo invariables las abscisas (vease la fig. 117). 



Fig. 117, Trazado de la caracteristica de acoplamiento de tubos en serie 


Puesto que, en el caso mas comun que se considera, las velocidades 
son distintas en el comienzo (M) y en el final (N) de la tuberia, la 
expresion de la presion necesaria para toda la tuberia M — N, 



Fig. 118. Acoplamiento’ de tubos en paralelo 


a diferencia de la formula (11.1) debe contener la resta de presiones dina- 
micas en el comienzo y final de la tuberia, o sea 


H nec. — — Z N~\ --- 2g -^ M-N — ^ “h CQ 2 ~i~ &Q m > (11.6) 

donde 


C 


1 ( <*N 

2 g \S% 


Sh ) ■ 


Consideremos ahora el acoplamiento en paralelo 
de varias tuberias diferentes entre los puntos M y N (fig. 118). 

Para simplificar, supongamos que estas tuberias se hallan en un 
piano horizontal. 

Designemos: la presion en los puntos M y N f con p M y Pn res_ 
pectivamente; el gasto en el conducto principal (es decir, antes de !a 
ramification y despues de so union), con Q, y en las tuberias paralelas, 
con Q u Q 2 y Qa] Is suma de las perdidas de presion en cada tuberia, 
con 2ft|, 2ft 2 y 2ft 3 . 
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Es evidente que 


Q =Qi + Q2+Q3- 


(11.7) 


Las perdidas de presion en cada tuberia entre los puntos M y N, 
seran 

2ft, = p M~P* ; 

y 


2ft, = 


Pm — Pn 


y _ Pm Pn 

3_ y 

De aqui deducimos la siguiente importante conclusion: 

2ft, = 2ft 2 = 2 /i 3 , ^ (11 -8) 

es decir, las perdidas de presion en las tuberias paralelas son iguales 
entre si. 

Estas perdidas pueden ser expresadas por los gastos respectivos 
en el caso general del modo siguiente: 

2fti = ki Q?; 

2 h 2 = k 2 Qf; 

2h 3 = k 3 Qf, 


donde los coeficientes k y el indice m se determinan en funcion del 
regimen de la corriente con las formulas (11.2) o (11.3). 

Por consiguiente, como complemento a la ecuacion (11.7) obtene- 
mos, basandonos en las igualdades (11.8), dos ecuaciones mas; 

fci Q? = k 2 Qf, (11.9) 

ft 2 Qr= hQf. (n.io) 

El sisteina de ecuaciones (11.7), (11.9) y (11.10) permite resolver, 
par ejemplo, el siguiente problema tipico: dados el gasto en el conduc¬ 
tor principal Q y todas las dimensiones de las tuberias, determinar los 
gastos en las tuberias paralelas Q it Q 2 y Qa* 

Aplicando la ecuacion (11.7) y la igualdad (11.8), siempre podenios 
componer tantas ecuaciones como tuberias paralelas haya entre los 
puntos M y N. 

A1 calcular los sistemas de combustible de aviones a menudo hace 
I'alta resolver tambien el siguiente problema: dados el gasto total y las 
longitudes de las tuberias paralelas, determinar sus diametros, partien- 
do de la condition de asegurar gastos determinados en cada unade 
estas. La solution de este problema se examina en el ejemplo 2. 

De las relaciones (11.7) y (11.8) se deriva la siguiente importaEite 
regia: para hacer la caracteristica del acoplamiento de varias tuberias 
en paralelo hay que sumar las abscisas (gastos) de las caracteristicas 
de estas tuberias, siendo iguales las ordenadas (presiones). E! ejemplo 
de tal trazado se muestra en la fig. 119. 
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Es evidente, que las relaciones expuestas y las reglas para las 
tuberias paralelas son justas tambien para el caso cuando las tuberias 
1 T 2, 3, etc. (vease la fig. 118) no convergen en un punto N, sino que 
suministran el Hquido a distintos lugares, pero con presiones y alturas 
de nivel de las seccione* finales iguales. Si la ultima condition no se 



F i g. 119. Trazado de la caracteristica de acoplamiento de tubos en paralelo 

observa, las tuberias que se examinan no pueden ser consideradas 
paralelas, sino que es necesario incluirlas en la clase de tuberias rami¬ 
ficadas (vease el § 46). 

§ 46. Calculo de tuberias ramificadas y complejas 

Denominaremos tuberia ramificada a un conjunto de varios tubos 
con una seccion comun: el lugar de ramificacion o convergencia de los 
mismos. Tales tuberias se encuentran generalmente en los sistemas 



F i g. 120. Tuberia ramificada 

de combustion de los aviones (principales y de carga) y en los siste¬ 
mas de transmision hidraulica, asi como en los sistemas estacionarios 
de suministro de combustible en los aerodromos. 

Supongamos que la tuberia principal tiene ramificacion en la 
seccion M — M, de la cual parten, por ejempio, ires tubos (primero, 
segundo y tercero) de diversas dimensiones y con distintas resistencias 
locales (fig, 120). Supongamos que las alturas de nivei de las seccio- 
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nes finales (z t , z 2 y z 3 ) y las presiones en ell as {p u P 2 y Ps) sean tam¬ 
bien diferentes. Hallemos la relation entre la presion en la seccion 
M —M ( p M ) y los gastos en los tubos (Qi, Q 2 y Qs), considerando que 
la direction de la corriente en los tubos esta dada (veanse las flechas) *) 
Lo mismo que para tuberias paralelas tenemos 

Q = Qi + Q2 + Qa- 


Aplicando la ecuacion de Bernoulli para la seccion M — My para 
la seccion final de la primera tuberia, por ejempio, tendremos (despre- 
ciando la diferencia de alturas dinamicas) 


= z t + — = 

y y 


Designando la suma de los dos primeros terminos en el miembro 
de la derecha de la ecuacion con z[ y expresando el otro termino por 
el gasto (como se ha hecho mas arriba), tendremos 


-^- = z; + fe iQT- 

De modo analogo se puede escribir para los otros dos tubos 
■ E f = z ' 2 + W, 


-^- = z’ 3 + k 3 Qf. 

Asi obtenemos un sistema de cuatro ecuaciones con cuatro incogni¬ 
tas: Qi, Q 2 , Q 3 y Pm* Es comodo verificar la solucion de modo grafico. 
Para eso trazamos la caracteristica de cada una de las tuberias como 

la funcidn — de Q T segun las ecuaciones citadas mas arriba, y despues 
y 

las sumamos lo mismo que las caracteristlcas de los tubos acoplados 
en paralelo, es decir, sumando las abscisas (Q), siendo invariables las 

ordenadas (H = — ) (fig. 121). La curva quebrada obtcnida repre- 

senta la caracteristica detoda la tuberia ramificada, que permitedeter- 
minar los valores de los gastos segun la presion P M y viceversa. 

Si la direccion de los flujos en los tubos es inversa, es decir, de las 
secciones 1, 2 y 3 hacia la M — M (vease la fig. 120), las perdidas de 
presion en las ecuaciones anteriorescambian de signo y, por consiguien- 
te, al construir las curvas se trazan hacia abajo. 

Se denomina tuberia compleja la que tiene una o varias ramifica- 
ciones y, por consiguiente, esta compuesta de tuberias de tramos acopla¬ 
dos en serie y en paralelo o de tuberias ramificadas. 

El calculo de las tuberias complejas, tanto de corriente por gra- 
vedad, como alimentadas por bomba se realiza generalmente por meto- 
do grafico y analltico, es decir, utilizando las caracteristicas. 

x ) En los sistemas de avion la invariabilidad de la direccion de los flujos 
se asegura instalando valvulas de retencion (valvulas cheque). 
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El calculo y ei trazado de la caracterlstica de una iuberia compleja 
se efectua del modo siguiente: la tuberia compleja se divide en varias 
simples. Se hace el calculo de cada una de estas y se construyen sus 
caracten'sticas como se ha descrito anteriormente. Despues se suman 
las caracteristicas de los # tramos acoplados en paralelo o de los ele- 
nientos de la tuberia ramificada, segun las reglas expuestas en e! § 45. 
De esta manera se obtiene la caracterlstica del acoplamiento en para- 
lelo de la tuberia {una o varias) o de la tuberia ramificada. Luego la 



F i g. 121. Trazado de la caracterlstica de una tuberia ramificada 


caracterfstica obtenida se suma con la de los Iramos aeomplados en serie 
de acuerdo con las formulas {11.5). 

Guiandose por esta regia, se puede construir la caracterfstica de 
cualquier tuberia compleja, tanto para el regimen turbulento de la 
corriente, como para el laminar. 

Los ejemplos del trazado de las caracten'sticas de las tuberfas 
complejas estan expuestos al final del capftulo. 


§ 47. Tuberia con suministro de lfquido por bomba 

Anteriormente hemos considerado de hecho solo algunos tramos de 
tuberias simples y complejas, pero no todo el sistema de suministro 
del Hquido (excepto el sistema mas simple de corriente por gravedad), 
y se ha indicado que en la tecnica de aviacion ei metodo principal 
de suministrar el Hquido es el forzado, rnediante una bomba. Exami- 
nemos el trabajo conjunto de la tuberia y de la bomba y e! principio 
para caicuiar la tuberia con suministro del lfquido por bomba. 

La tuberia con suministro por bomba puede ser abierta, en la cual 
el Hquido se bombea de un lugar a otro, o cerrada {anular), donde 
circuia cierta eantidad constante de Hquido. 
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Estudiemos primero la tuberia abierta (fig. 122), en la cual la 
bomba trasvasa el Hquido del recipiente inferior, a preston p 0 , a otra 
camara, la de combustion del motor, a presion p 3 , o a otro recipiente. 

La altura del eje de la bomba respecto al nivel inferior (H t ) se 
denomina altura geometrica de aspiration, y la tuberia, por la cual 
fluye ei Hquido a la bomba, tuberia de aspiracion o Hnea de aspira¬ 
cion. La altura de la section final de la tuberia o del nivel superior del 
Hquido (H 2 ) se denomina altura geometrica de expulsion, y la tuberia, 
por la cual fluye el lfquido de la bomba, tuberia de expulsion o Hnea 
de expulsion. 



Apliquemos la ecuacion de Bernoulli para el movimiento del Hqui¬ 
do por la tuberia de aspiracion, es decir, para las secciones 0—0 y 1—1; 
tendremos 

~~ = -^1 ++ a ~ 2 ^ + ^o-i ■ (11.11) 

La ecuacion anotada muestra que ei proceso de aspiracion (ascenso 
del Hquido a la altura Hi), la comunicacidn al Hquido de la energfa 
cinetica y la superacion de todas las resistencias hidraulicas, tiene 
Sugar aprovechando (con ayuda de la bomba) la presion p 0 . Puesto 
que esta presion genera 1 men te sueie ser bast ante Iimitada, hay que 
gastarla sin exceso, es decir, que antes de entrar en la bomba todavia 
quede cierta reserva de la presion p t , necesaria esta para que la bomba 
trabaje normalmente, sin cavitation. Por lo tanto, el calculo de las 
tuberias de aspiracion debe ser particularmente minucioso y preciso. 

La ecuacion (11.11) es la principal para el calculo de las tuberias 
de aspiracion. 

Son posibles los siguientes problemas de calculo de la tuberia de 
aspiracion. 

1. Dadas todas las dimensiones y el gasto, hallar la presion abso- 
luta a la entrada de la bomba. 
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La solucion de dicho problems represents un calculo de control 
de una tuberia de aspiracion. La presion absoluta pi hallada de la 
ecuacion (11.11) se compara con la minima tolerable para el caso dado. 

2. Dada la presion absoluta minima tolerable a la entrada de la 
bomba pi m i n , hallar upa de las siguientes magnitudes maximas tole- 
rables. Hi max. Qmsx d m i n o po min- 

La determinacion de la ultima magnitud tiene importancia sustan- 
cial para los sistemas hidraulicos de aviones, para los cuales 

Po = Pa + &P- 

Aqui Ap es el exceso sobre la presion atmosferica condicionado por 
la sobrealimentacion o la presion del gas inerte. Por la magnitud de 
Pomm se determina la presion atmosferica minima tolerable p AmIn , 
y despues, por la tabla de la atmosfera normal se halla la altura maxima 
tolerable de vuelo del avion con el sistema dado,es decir, la capacidad 
de altura del sistema. 

El incremento de la presion p 0 hace aumentar la presion en toda 
la tuberia de aspiracion, y por consiguiente, aumenta la capacidad 
de altura del sistema. Sin embargo, no se puede admitir gran presion 
en el recipiente de alimentacion, pues habria que fabricarlo mas 
solido y, por lo tanto, mas pesado. Por eso, generalmerite, se emplea 
otro metodo para aumentar la capacidad de altura de los sistemas 
hidraulicos de aviones. Para esto, en el comienzo de la tuberia de 
aspiracion se instala una bomba adicioual (bomba de alimentacion), 
que aumenta la presion en la linea de aspiracion e impide .que surja 
la cavitacion a la entrada de la bomba principal, 

Aplicando la ecuacion de Bernoulli para el movimiento del liquido 
por la tuberia de expulsion, es decir, para las secciones 2—2 y 3—3, 
tenemos 

^ + *^- = H 2 +-f+a^- + 2h 2 _ 3 . ( 11 . 12 ) 


Si la tuberia de expulsion* termina en un recipiente, la presion 
dinamica enel miembro derecho de la ecuacion (11 * 12) sera nula, pero 
hay que tomar en cuenta la perdida de presion por ensanchamiento. 

El miembro izquierdo de la ecuacion (11.12) represents la energia 
especifica del liquido a la salida de la bomba. 

La energia especifica del liquido a la entrada de la bomba puede 
ser hallada de la ecuacion (11.11). 


Pi | a v i _ Po_ u yL 

Y + a 2g ~ y "i” 


Ahora hallemos el incremento de la energia especifica del liquido 
en la bomba, es decir, determinemos la que adquiere cada kilogramo 
del liquido al pasar por la bomba. Esta energia la comunica al liquido 
la bomba, por eso se llama presion creada por la bomba y se designa 
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con //bomba- Para hallar //bomba restamos la ultima ecuacion de la 
( 11 - 12 ), 



= Hi + H 2 + -PL_P!L + ^ i| + 2 hoi + Efl23 

o bien 

//bomba = A Z - 3 ^ P0 CQ 2 -|“ kQ m 7 (11.13) 

donde Az es la altura geometrica total de ascenso del liquido (vease 
la fig. 122); 

CQ 2 = a 3 - 

kQ m es la suma de perdidas hidraulicas en las tuberias aspirante y de 
expulsion. 

Si sumamos a la diferencia real de niveles Az la de alturas piezo- 
metricas - ° Ps , entonces esta se podria considerar como una dife¬ 
rencia de niveles aumentada y nos dara 

Az 1 = Az + - P3 ~~ Po , 

Y 

y la formula (11.13) adquiere la forma: 

//bomba = A Z CQ 2 -f- kQ m . 

Comparemos la expresion obtenida (11.13) con la formula para la 
presion necesaria (11.6). Es evidente que 

//bomba — //nec- (11.14) 

Esta igualdad se puede extender a todos los casos de irabajo estable 
de la bomba, acoplada a la tuberia, y formularla como regia siguiente: 
si en la tuberia la corriente es estable, la bornba desarrolla una pre- 
si on igual a la necesaria. Solo con esta condicion es posible el regimen 
estable de trabajo de la bomba. Dicha condicibn se cumple, como regia, 
automaticamente, 

Sobre la igualdad (11.14) se funda el metodo de calculo de las 
tuberias alimentadas por bomba, el cual consiste en el trazado en la 
misma escala y en la misma grafica de dos curvas: la caractenstica 
de la tuberia // nec , = (Q) y la de la bomba // bomba - / 2 (Q), y en 

la determinacion del punto de su mterseccion (fig. 123). 

A continuacion, en el capitulo de las bombas se expondran may 
detalladamente sus caraeteristicas. Pero ahora, anticipandonos por 
necesidad, expressremos solo la definicion: la caracterjstica de la 
bomba es funcion de la presion creada por esta de su suministro (gasto), 
siendo constante el numero de revoluciones. 

En el punto de interseccion de las caraeteristicas de la tuberia y de 
la bomba tiene lugar la igualdad entre la presion necesaria y la creada 
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por la bomba, es decir, la igualdad (11.14). Este punto se denoniitia 
punto de trabajo, porque siempre se cumple el regimen de trabajo de la 
bomba que corresponde a este punto. 

Para obtener otro punto de trabajo hay que cambiar el grado de 
abertura de la valvula d« regulacion (grifo, compuerta), o sea modili- 
car la caracterlstica de la tuberla, o bien variar el numero de revolu- 
clones de la bomba, sobre lo cual se tratara mas detalladamente a con- 
tinuacion. 



F i g. 123. Determination grafica 
del punto de trabajo 



Sin embargo, hay que tener en cuenta, que el metodo indicatlo de 
calculo para determinar el punto de trabajo es aplicable solo en el 
easo euando el numero de revolutions del man do de la bomba no 
depende de la potencia que esta consume, es decir, de la carga en el 
arbol de la bomba. Esto se observa/por ejemplo, al acoplar la bomba 
a on motor electrico de corriente alterna o a un motor de aviation 
cuya potencia es muchas veces mayor que la de la bomba. 

Si la bomba se hace girar por cualquier otro motor de combustion 
interna o por una turbina especial, cuyas potencias dependen de la 
carga en el arbol de la bomba, el calculo se efectua de otro inodo. En 
este caso hace falta trazar curvas de las potencias necesarias y clispo- 
nibles segun los nunieros dc revoluciones, y por el punto de su inter¬ 
section determinar cl numero de revoluciones de trabajo y la potencia. 

Para la tuberia cerrada (fig. 124), la altura geometries deascenso 
del liquido es igual a cero (A z = 0), por const guiente, si V\ — v 2 

Hnec. = - ^bomba* 

es decir, la presion necesaria y la creada por la bomba son iguales. 

Hay que tener en cuenta, que la tuberia cerrada debe disponer 
obligator]amente de un deposito de ampliation o de compensation 
unido mediante un tubo a una de las secciones de la tuberia, con mas 
frecuentia, a la de la entrada en la bomba donde la presion es minima. 
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Sin este deposito, la presion absoiuta en d interior de la tuberia ce¬ 
rrada seria indeterminada y tambien inconstante, debido a lasoscila- 
ciones de la temperatura y a las fugas a traves de partes no ajustadas. 

Con el deposito de compensation, unido a la tuberia, como se 
inuestra en la fig. 124, la presion a la entrada de la bomba se hace 
determinada e Igual a 

p i = Po + Hoy. 

Por el valor de pi se puede calcular la presion en cualquier seccion 
de la tuberia cerrada. Si la presion en el deposito p$ cambia en una 



F ig. 125. Para el ejemplo 1: 

1 - bomba de alimentation; 2 - deposito de gasto; 3 - captador del fluiddmelro- 4 - 
bomba de combustible; 5 — motor; 6 — filtro; 7 — valvula de cierre 


u otra magnitud, en todos los puntos del sistema dado la presion 
vanara en la misma magnitud. Por consiguiente, el principio de Pas¬ 
cal sobre la transmision de la presion en un liquido inmovil (vease 
el § 6) es justo tambien para el caso dado. El deposito puede ser induido 
tambien en la tuberia cerrada, como se muestra en la fig. 149. 

Ejemplo 1. Determinar la presion necesaria a la salida tie la bomba de ali- 
menlacion para summistrar 1.200 kg/hora de combustible T—I a un avion 
desde el deposito de gasto hasta la bomba de combustible en el motor si la lon- 
gitud de la tuberia tie duralumimo es l = 5 m; su diameiro, d = 15 mm- la 
presion necesaria a la entrada de la bomba de combustible, p„ = l 3 kg/c’m*' 
el coeficiente de viscosidad del keroseno, v = 0,045 cm a /seg; su peso especi- 
rico, y k — 820 kg;m3. Las resistencias locales incluidasen la tuberia se muestran 
en la fig. 125. La altura de la eulumna del liquido en el deposito no se toma en 
cuenta. 

S o 1 u c i 6 n: ]. La velocidad de la corriente en ta tuberia es 

_ 4G 4-1,200-10 3 

V 3, 600jrd 2 Y/j ~3, 600-3,14-1,25.0,82 = 240 cm / s eg■ 


2. El numero de Reynolds 



240-1,5 

0,045 


= 8. 000. 


la fnr*mnia C H efi ^ ient t de res ,. istencia rozamiento X T0Zt lo determinamos por 
la formula de Konakov, — X T0Zm = 0,0328. 
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4. Los valores de los coeficientes de resistencia del filtro, de la valvula de 
cierre, del captador del fluidometro, de los codos standard los tomamos de la 
tabla 2 (capitulo IX) 

£/=2; =1)5; = 7; ^codo = l’2. 

I 

5. El valor de la perdida de presion en la tuberia desde la bomba de alimen- 
facion hasta la de combustible lo calculamos por la formula 

Spta B = Yft (j^t "J' + ^codo + £// + £/* + £/) ~2g\) = 

= 820 (^0,0328 y-g+3-1,2+ 7+1,5 + 2J = 6000A:g/m 2 = 0,6 kg/cm*. 



t — valvula de retenci6n; 2 — deposito de gasto; 3 — bomba de alimentacidn 


6 . De aqui que la presion necesaria a la salida de la bomba de alimentacion 
es igual a 

p 1 = p 2 + 2ptub. = 1 > 3 + °i 6 = 1 ’ 9 kg/cm* 

Ejemplo 2. A1 deposito de gasto de avion (fig. 126) se suministra el combus¬ 
tible T—1 de dos tanques desprendibles, a cuenta de la sobrepresion en estos 
cn comparacion con la presion en el deposito de gasto 

Ap = Pdep.“Pd. g. = 0» 2 kg/cm 2 , 

Determinar el diametro de las tuberias d t temendo en cuenta que el vaciado 
de los tanques desprendibles debe term mar simultaneamente, siendo el gasto 
total del combustible G = 1.500 kg/hora. El volumen de cad a tan que es W = 
= 450 /. Las tuberias tienen una longitud de 1 = 7 m y estan hechas de tubos 
de duraluminio. El coeficiente de viscosidad del keroseno v — 0,045 cmVseg, 
= 830 kg/cm 3 . Las alturas dc las columnas del Hquido en los tanques no se 

toman en cuenta, , , , . , . , , , , , % 

Sol uci o n. 1. El tiempo del trabajo del motor hasta gastar completa- 
monte el keroseno de los tanques desprendibles es igual a 


2 Wy k 
G 


2-450-0,83 
1 500 


= 0,5 kora. 


sion 


2. El gasto del combustible de cada tanque lo determinamos por la expre- 
W 450 

Q = -^r = Q-g = 900 lit./hora = 0,25 lit./ceg. 
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Se adoptan diferentes valores de los diametros: d = 12, 14, 16 y 18 mm, 

4. Los valores de los coeficientes de resistencia a la entrada de la tuberia 
£ent.* de la valvula de retendon r , T del codo de la union en T y a la 
salida de ia tuberia £ eal . los tomamos de la tabla 2, El coeficiente lo cal¬ 
culamos segun Konakov para cada d t deferminando previamente el n inner o 
de Re. 

5. Determinamos la magnitud de la presion necesaria // neCl para cada d 
por la formula 


^nec.— ( Sent.+ £v. r.+ 3 £c + £u.+ Ssal.+^roz. ~~T~ 


16Q 2 

2gn 2 d* 


y construimos la grafica H neCi = f (d) (fig. 127). 

6. Por la presion disponible, hallada dividiendo Ap por y kt segun la gra- 


que resulta igual a d = 15,7 mm. 


H ni 


dmm 


fica, determinamos el diametro necesario, 

Escogemos el diametro standard de 
las tuberias d = 16 mm, el cual asegu- 
rara el gasto necesario en el vaciado si- 
multaneo del combustible de los tanques. 

Si las longitudes de las tuberias 
fuesen diferentes, sus diametros, para la 
condicidn dada, se obtendrfan tambien 
diferentes, y, para cada tuberia, haria 
falta trazar su curva H nec . = f (d). 

Elemplo 3. Si la carga con combus¬ 
tible bajo presion del avion es centrali¬ 
ze da, el llenado de todos los depdsitos 
debe reatizarse y terrmnar simuftanea- 
mente. Et esquema de principio de la car- 
ga centralizada se muestra en la fig, 128, 

Supongamos que todos los deposit os 
estan dispuestos en un piano horizon¬ 
tal que se encuentra mas arriba de la bom¬ 
ba del abastecedor de combustible con 
un valor h La elevacion de la tuberia 
principal A — B sobre el nivel de la 
bomba es igual a hj^. La caracteristica 
de la bomba del abastecedor del combus¬ 
tible, Ia longitud l m y el diametro d m 
las longitudes de todas las tuberias y los volumenes de los depositos estan 
dados. 

Despreciando las alturas de las columnas del liquido en los depositos y las 
sobrepresiones en estos, resolver los siguientes problemas con los cuales nos 
encontramos a menudo en la practica: 

I. Determinar la duration del abastecimiento T, si son dados los diame¬ 
tros de las tuberias. 

II. Hallar los diametros necesarios de las tuberias: d if d 2 y ^ 3 * partiendo 

de la condicion del abastecimiento simultaneo de todos los depositos durante e) 
tiempo T. 

I. El problema se resuelve de modo grafico y analltico. 

1. Construimos la caracteristica de la manguera surtidora desde la bomba 
hasta el punto A> comienzo de la tuberia principal. 

2. Trazamos la caracteristica de la tuberia principal (desde el punto A 
hasta el punto B). 

3. Sumamos ambas caracteristicas segun las reglas de adicion de las carac- 
teristicas de las tuberias acopladas en serie (fig. 129). 

4. Constuimos las caracteristicas de las tuberias desde el punto de ramifi- 
cacion B hastra los depositos correspondientes. 



F i g. 127. Para el ejemplo 


de la manguera surtidora,, asi como 
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F i g. 128. Para el ejemplo 3: 

/ — union en T; 2 — codo; 3 — cruceta; 4 — valvula; 5 — bomba del abastecedor de com¬ 
bustible; 6 — valvula de retencion; 7 — manga 



F i g. 129. Para el ejemplo 3: 

/ — caracteristicas de las tuberlas a los depositos; 2 — caracterlstlca de la bomba; 3 — ca- 
ractenstica de toda la tuberia; 4 — caracteristica sumaria de las tuberias a los depositos; 

S) - H AB +// m . s; 6) - = f «?); 7) - ti A _ B f= ( Q) 


9. El tiempo de carga T sera igual a (si la carga termina simultaneamente) 

_ Wj = W't + Wj = W 3 

T Qm Ql 0.2 0-3 

5. Sumamos las caracteristas de las tuberias a los depositos segun la regia 
de adicion de las caracteristicas de las tuberias acopladas en paralelo. 

6 . Anadiendo a la suma de las caracteristicas obtenida de cuatro tuberias 
paralelas la de la tuberia desde la bomba hasta el punto B , obtendremos la carac- 
terfstica de toda la tuberia compleja. 

7. El punto de interseccion de la caracteristica de la tuberia con la de la 
bomba del surtidor de combustible permite determinar la presion que desarrolla 
la bomba H h0 mba Y su capacidad Qbomba- 

8 . Los gastos que se suministran a cada deposito se determinan del modo 
indicado en la fig. 129, 

II. El problema se resuelve de modo grafico y analitico. 

1. Determinamos la capacidad de la bomba del surtidor de combustible 
Q b , partiendo de la condicion de que todos los depositos se llenan durante el 
tiempo T y dividiendo el volumen total de los depositos por T . 

2. En la caracteristica de la bomba hallamos, por la capacidad Q&, el punto 
de trabajo, es decir, la presion que desarrolla la bomba 7/bomba- Despues de este 
calculo, los diametros de las tuberias deben ser elegidos de tal modo que, con la 
presion //bomba» a traves de la tuberia sea asegurado el paso del gasto Q&. 

3. Los gastos de las tuberias a los depositos correspondientes se pueden 
hallar dividiendo el volumen de cada deposito por el tiempo T. 



4. Determinamos la magnitud de la perdida de presion en la manga del 
surtidor de combustible H mt contando con las perdidas en la valvula de retencion 
de la boquilla del surtidor. 

5. Para la tuberia principal (entre los puntos A y B) construimos la funcion 
de las perdidas de presion del diametro de la tuberia H A - B = f (d). Para eso 
adoptamos varios valores del diametro y para cada d determinamos: el numero 
de Re, el coeficiente X roz . y las perdidas de presion H A -b> incluyendo la dife- 
rencia de alturas de nivel de la tuberia principal y de la bomba del surtidor de 
combustible h A , asi como las perdidas en la manguera del surtidor H m . 

6 . Construimos la funcion de las perdidas de presion del diametro para cada 
tuberia que va a los depositos. 

La construccion de las funciones mencionadas la realizamos lo mismo que 
la grafiea H A -b = / P ero con ejes de coordenadas que tienen su origen en 
el punto Hfry siendo la direccion positiva del eje de los diametros a la izquierda, 
v del eje de presiones, abajo (vease la fig. 130). A las perdidas de presion ana- 
dimos la altura ftj — d A , 
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Tal disposicion, poco acostumbrada de los ejes de coordenadas y de la curvas 
Hi = (p ( di ) para las tuberias que van a los depositos, simplifica la obtencion 
de los diametros buscados. 

Adoptamos un diametro de la tuberia principal d M y, utilizando las gra- 
ficas trazadas, hallamos los diametros d it do , do, como se indica con flechas en 
la fig. 130. * 

La determinacion de los diametros se puede efectuar de diversos modos por 
la grafica y escoger la mas adecuada. 

El punto B en la eurva H A _ B = f (d) indica cuanta presion (H B ) se pierde 
por el camino desde la bomba hasta el lugar de la ramificacion de las tuberias. 
La presion restante (^bomba — H B ) se emplea para veneer las reslstencias 
durante el movimiento del combustible por las tuberias hacia los depositos 
y de la altura — h A . 

La metodologia expuesta es aplicable tambien, cuando las ramificaciones 
de la tuberia principal hacia los depositos no estan dispuestas solo en el punto 
B, sino en distintos puntos; en este easo, en vez de una eurva H A _ B = f (d) 
hay que trazar tres. 
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Bombas centrifagas 


§ 48. Nociones generales 

Como es sabido, la bomba es una maquina que realiza el trasiego 
del liquido. 

Desde el punto de vista fisico, el trabajo de la bomba consiste 
en la transformacion de la energia mecanica del motor (mando) en 
energia del liquido, es decir, la bomba comunica cierta potencia al 
liquido que fluye a traves de esta. La reserva de la energia que adquiere 
el liquido en la bomba permite superar las resisteneias hidraultcas 
al flujo y elevarse a la altura geometrica. 

La energia que adquiere en la bomba cada kilogramo de liquido, 
e$ decir, el incremento de su energia especifica, tiene dimension lineal 
y, como se ha indicado mas arriba, representa una presion que crea 
la bomba. En el § 47 se ha dicho que la presion creada por la bomba 
es igual a 

' ^bomba = ('Y + a 2-|j-) — (~T + ai if) ’ 

o bien 

u P2—Pi | «2^2 —«l^l 

“ bomba y \ 2g * 

De este modo, en el caso general, la presion creada por la bomba 
se compone del incremento de la altura piezometrica (presion estatica) 
y del incremento de la energia cinetica especifica (presion dinamica). 

Sin embargo, el segundo termino por lo comun es considerablemente 
menor que el primero e igual a cero si los diametros de las tuberias 
son iguales a la entrada y a la salida (. d x = d z ) y, por consiguiente, 
Vi = v 2 (siendo a 4 = a 2 ). 

Entonces, 

//bomba =P*=£L = £}!22}» (12.1) 

El gasto del liquido que impulsa la bomba a la tuberia lo denomi- 
naremos capacidad de la bomba y lo designaremos con Q. 
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Se denomina potencia util de la bomba, o potencia que desarrolla 
la bomba, la energia que comunica la bomba a todo el flujo del Hquido 
por segundo. De la definition se deduce que esta potencia es igual a 

bobma [C V ] ( 12 . 2) 

Lo mismo que toda maquina de trabajo, la bomba consume mas 
potencia que la que desarrolla. La relation entre la potencia que se 
desarrolla y la que se consume se denomina rendimietito de la bomba: 

< 12 - 3 > 


De aqui que la potencia que consume la bomba es igual a 


N o 


QyH bomba 

75rj 


o, si tomamos en cuenta (12.1) 

a j __ Qpbomba 

75t] 


(12.4) 

(12.4') 


Esta formula se emplea para elegir el mando para la bomba. 

El rendimiento total de la bomba toma en consideration tres for¬ 
mas de perdidas de energia en la bomba: perdidas hidraulicas, o sea, 
las perdidas de preston por rozamieoto y formation de torbellinos, 
perdidas volumetricas condicionadas por la circulation del Hquido 
a traves de las holguras en la bomba y perdidas mecanicas, e$ decir, 
las provocadas por friction mecanica en los cojinetes de bolas y pren- 
saesiopas, y algunas otras. 

Las bombas que se utilizan en la* aviation y en otras ramas de la 
tecnica, al parecer son muy diferentes por su construction y printipio 
de funtionamiento. Sin embargo, casi todas las bombas se pueden 
dividir en dos tipos principales: 

1) bombas de alabes o de paletas entre las cuales estan las bom¬ 
bas centnfugas, diagonaSes y axiales; 

2) bombas volumetricas que inctuyen las de embolo y rotatorias. 

En el presente capitulo trataremos sobre las bombas centrifugas 

que se emplean cada vez mas ampliamente en la tecnica de aviation 
y de coheterfa. 


§ 49. Deduccion de la ecuacion fundamental de la bomba 
centrffuga 

El prindpio de funcionamiento de la bomba centnfuga consiste 
en lo siguiente: el organo principal de trabajo de la bomba es un rodete 
con alabes (fig. 131) que, girando a grandes revoluciones, comunica 
al Hquido que llena la bomba una presion elevada y lo empuja con 
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velocidad aumentada a la camara espiral (voluta). Entre los alabes 
del rodete y el flujo existe una interaccion de fuerza, debido a la 
cual la energia del mando se transforma en la del flujo. 



F i g. 132. Esquema de corriente del Hquido a traves del rodete de trabajo 


La voluta espiral tiene la forma de caracol y esta destinada para 
captar el Hquido que sale del rodete y transformar parcialmente su 
energia cinetica en la de presion. 

El rodete de trabajo de la bomba centnfuga (fig. 132) consta de 
dos discos, uno de los cuales esta fijado por medio de un casquillo 
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sobre el arbol, y, el otro, que tiene un orificio central para dejar pasar 
al liquido, esta acoplado con el primero por medio de los alabes. 
bstos ultimos son de forma cilmdrica curvilmea o de una forma geo¬ 
metries mas complicada. El liquido se aproxima al rodete a lo largo 
de su eje de rotacion, % continuation se dirige al espacio entre ios 
alabes y despues de pasarlos sale por la hendidura entre los discos del 
rodete. 

El movimiento del liquido en los canales entre los alabes del rodete 
en rotacion se puede considerar como resultado de la suma de dos 
movimientos: de traslacion (rotacion del rodete) y relativo (movimiento 
respecto al rodete). Por eso, el vector de la velocidad absoluta del 
liquido en el rodete v puede ser hallado como suma de vectores de la 
veloadad de rotacion u y de la relativa o>. Observando la partlcula 
del liquido que se desliza por la superficie del alabe, se puede construir 
paralelogramos de velocidades para la entrsda de esta partlcula en 
el alabe y para la sail da de este. Consideraremos al mismo tiempo, que 
la velocidad relativa co esta dirigida por la tangente al alabe y la de 
rotacion u , por la tangente a la cireunferencia correspond!ente. Un 
paralelogramo de velocidades semejante se puede construir para eual- 
quier punto intermedio sobre el alabe. En lo sucesivo vamos a design ar 
todas las magnitudes referentes a la entrada en el alabe con el indice 1 
y las referentes a la salida, con el Indice 2. 

Designemos el angulo entre los vectores de la velocidad de rota¬ 
cion y la absoluta con a, y entre la tangente al alabe y la tangente a la 
cireunferencia del rodete, trazada en el sentido contrario a la rotacion 
con p, con los indices correspondientes. En el caso general el angulo 
a varia con el cambio del regimen de trabajo de la bomba, es decir, 
al modificarse el numero de revoluciones del rodete n (velocidad u) 
y del gasto Q (velocidad w). El angulo P expresa la inclination del 
alabe en cada uno de sus puntos y no depende, por consiguiente, del 
regimen de trabajo de la bomba. 

Para deducir la ecuacion fundamental de la teoria de la bomba 
centrifuga admitamos !as dos sigyientes suposiciones: 

1: Supongamos que la bomba tiene un numero infinito de alabes 
iguales (z = oo) } de espesor igual a cero (6 = 0). Esta conjetura signi¬ 
fies que suponemos en los canales entre los alabes del rodete una co- 
rriente de filete, en la cual la forma de todos los filetes en el movimiento 
relativo es absolutamente igual y correspondc exacts men te a la de los 
alabes, y las velocidades dependen solo del radio y no se cambian en 
la cireunferencia del radio dado. Esto puede ocurrir solamente cuando 
cada filete elemental sea dirigido por su alabe. Tal corriente de filete 
se muestra esquematicamente en uno de los canales entre los alabes 
en la fig. 132. 

2. El rendimiento de la bomba es igual a la unidad (q = 1), es 
decir, en la bomba no hay ningunas perdidas y, por consiguiente, tod a 
la potencia, que se gasta para la rotacion del rodete, se transniite por 
completo al liquido. Trabajo semejante de la bomba es posible sola- 
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mente al trasegar un liquido perfecto, cuando no hay holguras en la 
bomba, ni friction mecanica en los prensaestopas y cojinetes de bo las. 

Por lo tanto, para facilitar !a Investigation tedrica del trabajo 
de la bomba centrifuga, hemos idealizado sustancialmente su proceso 
de trabajo. Vamos a denorntnar la bomba con z = oo y r\ = 1, bomba 
centrifuga ideal. Despues de analizar la teoria de la bomba ideal 
pasaremos, naturalmente, a las reales. 

Compongamos dos ecuaciones: la de potencias y la de momentos. 
La primera ecuacion significa que la potencia aplicada al arbol del 
rodete es igual a la energla que adquiere cada segundo el flujo del 
liquido en la boniba, o sea 

Mcd = QyH ioo , (12.5) 

donde M es el momento de rotacion en el arbol de la bomba; 

co es la velocidad angular del rodete; 

H t oo es la presion que desarrolla la bomba ideal o el incremento de 
la energia especlfica del liquido en la bomba (ios dos Indices y 
corresponden a dos suposiciones arriba indicadas). 

El sentido de !a segunda ecuacion consiste en lo siguiente: el momen¬ 
to de rotacion en el arbol de la bomba es igual al incremento de la 
cantidad de movimiento del liquido en el rodete de trabajo en un 
segundo. Designando el radio de la pieza circular, en la cual estan 
dispuestas las aristas de encaje de los alabes con r iy y el radio de la 
cireunferencia exterior del rodete con r 2 , tendremos 

M = ^{v 2 r 2 cosa 2 — v i r i cosc^). (12.6) 

De las ecuaciones obtenidas (12.5) y (12.6) hallamos la presion 
que crea la bomba ideal: 

Hfoo~ (v 2 r 2 cos ct 2 — Uir 4 cos a^. (12.7) 

Esta ecuacion es fundamental no solo para las bombas centrlfugas, 
sino tambien para todas las maquinas de alabes: ventiladores, com- 
presores y turbinas hidraulicas. En el ultimo caso, el momento de la 
cantidad de movimiento del liquido, al fluir por el rodete no aumenta, 
sino que disminuye, es decir, toma energla del liquido; por eso, los 
term i nos en los parentesis deben ser a no tad os con signos contrarios. 
La ecuacion (12.7) fue obtenida por L. Euler y lleva su nombre. 

Hay que prestar atencion a que la presion que crea la bomba cen¬ 
trifuga ideal, que se mide por la columns del liquido trasegado, no 
depende del genero del liquido, es decir, de su peso especlfico. 

General mente, el liquido se aproxima al rodete de trabajo de la 
bomba sin lormar remolino previamente l ) y entrando en el rodete, 
ocupa los canales entre Jos alabes, moviendose radialmente. Esto 

x ) Excepto el caso cuando delante del rodete principal este instalado un 
nmpulsor auxiliar o una rueda helicoidal (transportador) (vease a continuacion). 
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signifies que el vector v t esta dirigido segun el radio y el angulo 
°i = 90°. Por consiguiente, el segundo termino en la ecuacion (12.7) 
se hace igual a cero, y adquiere la forma 

ff i0 o-=~v 2 r 2 cosa 2 = , (12.8) 

■ & & 

donde u 2 — <or 2 es la velocidad de rotacion a la salida del rodete de 
trabajo; 



F i g. 133. Triangulo de velocidad a la salida del rodete 

v 2u es la proyeccion de la velocidad absoluta a la salida del rodete 
sobre la direccion de la velocidad de rotacion, es decir, el componente 
tangencial de la velocidad v 2 . 

La formula (12.8) muestra que para obtener por medio de la bomba 
centrifuga grandes presiones hay que tener: primero, una gran veloci¬ 
dad de rotacion del rodete, y segundo, un valor bastante grande del 
vector v 2u , es decir, hace falta que haya remolino en la corriente del 
liquido creado por el rodete. Lo primero se alcanza con valores corres- 
pondientes del numero de revoluciones y del diametro del rodete, lo 
segundo, con un numero suficiente de alabes, sus dimensiones y su 
forma. 

§ 50. Caracteristica de la bomba ideal. Grado de reactividad 
de la bomba 

La ecuacion (12.8) no es comoda para emplearla en los calculos 
por que no contiene el gasto Q. Por eso, transformemos esta ecuacion 
de modo que la presion H t oo sea expresada como funcion del gasto Q 
y de las dimensiones del rodete. 

Del triangulo de velocidades a la salida del rodete (fig. 133) tene- 
mos 

V 2u = U 2 — U 2 rCtgP 2l (12.9) 

donde v 2r es la proyeccion de la velocidad absoluta de la salida sobre 
el radio, es decir, el componente radial del vector v 2 . 

El gasto del liquido a traves del rodete puede ser expresado 
por el componente radial v 2r y las dimensiones del rodete del modo 
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siguiente: 


Q = 2nr 2 b 2 v 2r , (12.10) 

donde b 2 es el ancho de la hendidura a la salida del rodete (vease la 
fig. 132). 

De aqui que 

^ 2p 2ji r 2 b 2 

Colocando esta expresion en la formula (12.9), tendremos 


Sustituyamos ahora la componente tangencial v 2u en la ecuacion 
(12.8) por la expresion obtenida (12.11); obtendremos otra forma de 
la ecuacion fundamental para la bomba ideal 


H ta3 =-f(u 2 


Q ctg fa \ 

2nr 2 6 2 ) 


( 12 . 12 ) 


Esta ecuacion permite trazar la caracteristica de la bomba centri- 
fuga ideal, es decir, la grafica de la funcion de la presion c|gada por 
la bomba segun el gasto, siendo constante el numero de revoluciones 
del rodete. Como se ve de la ecuacion (12.12), la caracteristica de tal 
bomba representa una linea recta. Pero, la inclinacion de esta recta 
depende del valor del angulo del alabe p 2 . Conviene distinguir aqui 
tres casos posibles: 

1) El angulo p 2 < 90°. En este caso la ctg p 2 es positiva, y la pre¬ 
sion H t oo disminuye al aumentar el gasto. 

2) El angulo p 2 = 90°; la ctg p 2 = 0; la presion H t0 o no depende 

u ^ 

del gasto y es igual a H too = . 

3) El angulo p 2 > 90°; la ctg p 2 es negativa, la presion H t00 
crece al aumentar el gasto. 

Los tres casos de la caracteristica de la bomba centrifuga ideal se 
muestran en la fig. 134. Los esquemas correspondientes de los alabes 
y los paralelogramos de velocidad, siendo iguales u 2 y v 2r se dan en 
la fig. 135, a, b , c. 

Por consiguiente, un alabe inclinado hacia adelante ofrece los 
mejores result ados para obtener la presion, es decir, con p 2 >90 \ 
ya que en este caso se crea la presion maxima. Pero, la practica muestra, 
que entonces se obtiene un bajo rendimiento. El alabe inas ventajoso, 
y por eso, el que se ernplea mas a menudo, es el inclinado hacia atras, 
o sea, con el angulo p 2 < 90°; en la mayoria de los casos este angulo se 
hace aproximadamente igual a 30°. Se emplean tambien alabes radia- 
les (P2=90°), peroesto trae consigo cierta disminucion del rendimien¬ 
to; su empleo esta dictado por otras consideraciones (dimensiones^ 
solidez). 
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Para comprender las causas de la disminucion del rendimiento 
de la bomba al aumentar el angulo p 2 es necesario examinar de que 
esta formada la presion H too y como varia la relacion entre los suman- 
dos al cambiar Pa- 

La presion H t <x> o, l(j que es lo mismo, el incremento de la energia 
especifica total del liquido en el rodete, consta del incremento de la 



F i g. 134. Caracteristicas de las bombas centrifugas ideales 


t>2 



F i g. 135. Formas de alabes y paralelogramos de velocidades 


energia especifica 
especifica, o sea 


de la presion y del incremento de la energia cinetica 


H too = 


P2~Pi 



(12.13) 


o en otra forma, 


H t oo — Up -|- H v , 


(12.13') 


Expresando las velocidades y v 2 por sus componentes radiales 
y tangenciales, tendremos 

v\-v\ = v\u + v\r - v\u- V*ir. 

Tomando aproximadamente iguales las superficies de entrada y de 
salida del rodete, se puede considerar que v ir = v 2r - Ademas, como 
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se ha indicado anteriormente, la formation de remolinos del flujo 
a la entrada del rodete es, como regia, nulo, por eso u lu = 0. Por lo 
tanto, en vez de lo expuesto anteriormente, tendremos 

vl-v'&vlu. 


Tomando en consideration la expresion obtenida, hallamos de 
la ecuacion (12.13), el grado de reactividad de la bomba, es decir, 
la relacion entre la presion que adquiere el liquido debido al incremento 
de la presion y la presion total; tendremos 


^T°o %gHtoo 


Aplicando la formula (12.8), anotemos la ultima expresion en la 
siguiente forma: 


_ l _ t>2u 

Htoo 2^2 


(12.14) 


de donde, despues de sustituir v 2u , segun la formula (12.9), hallamos 
definitivamente 


H p _ l 

h too 2 


_^2 ZL _'\ 
“2 tg P 2 J ' 


(12.15) 


De la expresion obtenida se ve, que cuanto mayor es v 2t Iu 2 y menor 
es el angulo p 2 > tanto mayor es la parte de la presion Htoo que se 
crea a cuenta del incremento de la presion, o sea, tanto mayor es la 
reactividad de la bomba. Al contrario, al aumentar el angulo crece 
la parte de la presion // (0O creada en forma de incremento de la ener¬ 
gia cinetica. Esta ultima esta ligada con grandes magnitudes de la 
velocidad de salida del liquido del rodete, lo que trae consigo grandes 
perdidas de energia y menor rendimiento de la bomba. Por eso, no es 
ventajoso emplear alabes con grandes valores del angulo 6 2 , es’decir. 
inclinados hacia adelante. 

Para el alabe radial (p 2 = 90°), como se ve en la formula (12.15), 
el grado de reactividad es igual a 1/2, y siendo p 2 < 90° es mas de 
1/2, pero menos de la unidad. 

La modificacion de los paralelogramos de velocidades y el aumento 
de la velocidad absoluta de la salida v 2 al aumentar el angulo B 9 se 
ven bien en la fig. 135. 1 


§ 51. Numero finito de alabes 

Hasta ahora hemos eonsiderado el trabajo de la bomba centrifuga 
ideal, es decir, de la que dispone de un numero infinilo de alabes, con 
un rendimiento igual a la unidad. El sentido fisico de estas admisio* 
nes se ha examinado mas arriba (vease el § 49). 

Para acercarnos ahora al proceso de trabajo de una bomba real, 
omitamos primeramente la primera suposicion, dejando en vigor la 


* 
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segunda, es decir, pasamos a la bomba con numero finito de alabes. 

En ta practica el numero de alabes suele ser de seis a doce. En este 
caso la corriente relativa entre los alabes del rodete ya no tiene el 
car act er de filete como se suponta anteriormente y la distribution 
de la velocidad results irregular. En la superficie delantera de alabe 
marcada con el signo «mas» (fig. 1313, a) la presion results elevada, y la 
velocidad, disminuida, por eso la distnbucion de la velocidad entre 
los alabes resulta aproximadamente igual a la indicada en la misma 
figura. 



de la suma de dos flujos: el de la distribucion uniforme de la veloci¬ 
dad, lo mismo que cuando z = oo (fig. 136, b), y el movimiento de 
rotacion entre los alabes en sentido opuesto a la rotacion del rodete 
(fig. 136, c). Este ultimo se observa claramente cuando el gasto es 

nulo a traves del rodete (Q = 0). ., , ... 

Debido a la irregularidad en la distnbucion de las velocidades 
relatives v absolutas entre los alabes de numero finito, hay que intro- 
ducir en el examen el valor medio de la velocidad en la circunferencia 
del radio dado. Para nosotros es de maximo interes el valor medio 
de la componente tangencial de la velocidad absoluta de salida del 
rodete v' 2u , puesto que determine la presion que crea la bomba. Con 
un numero finito de alabes esta componente resulta menor que con 
un numero infinito, ya que cuanto menor es el numero de alabes, 
tanto menor es el surgimiento de remolinos en el flujo formado por 
el rodete. Si no hay alabes (z = 0), tampoco habra remohnos, es 
decir v 2u = 0, y el liquido (perfecto) safdra radialmente del rodete. 

La disminucion de la velocidad v 2u , al pasar a un numero finito 
de alabes, se puede explicar tambien por el movimiento de rotacion 
complementario, indicado mas arriba. En la circunferencia exterior 
del rodete (vease la fig. 136, c) este movimiento relative hace surgir 
una velocidad absoluta complementary Au 2 u> la cual esta dirigida 
en sentido contrario a v 2u y, por consiguiente, se resta de esta ultima. 

Por lo tanto, el triangulo de velocidades a la salida del rodete se 
modifies. En la fig. 137 con lineas llenas se muestran los vectores 
de velocidad para un numero infinito de alabes, y con la punteada, para 
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un numero finito. La construed on esta dada para va lores igual es de 
u 2 y u 2r , es decir, para velocidades de rotacion iguales y para gastos 
iguales. 

La disminucion del componente tangencial V 2 u> si pasar al numero 
finito de alabes, trae consigo la disminucion de Ta presion creada por 
la bomba. Designemos la presion teorica para este caso con H tz - 
Esta es la presion que crean'a la bomba, si las perdidas de la presion 



F i g. 137. Variacion del triangulo de velocidades al pasar a un nfimero finito 

de alabes 


en el interior de la misma fuesen nulas; la denominan tambien pre¬ 
sion indicadora. Basandose en la formula (12.8) tendremos 


H t 


U f2u 

% 


(12.16) 


Denominemos la relacion entre H tz y H tco coeficiente de influen¬ 
ce del numero de alabes y lo designemos con p; entonces 


jX — ^ TZ V 2u 

H T oo l>2u * 

de donde la presion que nos interesa es igual a 

//T Z = fi/7 T oo= ( i^2u. 

* £T 


(12.17) 


(12.18) 


El problema consiste ahora en determinar el valor numerico del 
coeficiente p. Es evidente, que el coeficiente p debe, ante todo ser 
determinado por el numero de alabes 2 , pero en su magnitud debe 
mflutr tambien la longitud del alabe, que depende de la relacion 
rjr 2 y de la inclinacidn del mismo, es decir, del valor del angulo 6,. 

Las i nvestigaciones teoricas muestran que el coeficiente u. no 
depende del regimen de trabajo de la bomba, es decir, d e O ft , 

\ n, sino que se determina completamente solo por la forma geomltri- 
ca del rodete y es constante para el rodete dado. 

Sin examinar la teon'a de la influencia del numero de alabes del 
rodete sobre la presion, expondremos solamente el resultado final de 
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(12.19) 


es ta teoria, es decir, la formula de calculo para p, a saber 

1 


L 


1 +- 

* 2 


2op 


[-(l) 2 ] 


donde 

t|, = (0,55-0,65)+ 0,6 senp a . . n _ 

Como ejemplo daremos los valores del coeficiente p, para p 2 — al) 
y para rjr 2 = 0,5 (tabla 6). 


Tabla6 


z 

4 

6 

8 

10 

12 

16 

24 


0,624 

0,714 

0,768 

0,806 

0,834 

0,870 

0,908 


De este modo, si z—> °o, J* I- ri . , , , , mio , 

Puesto que la relacion entre H tz y H t ™ en la bomba dad a queda 
constante, la caracterlstica teorica de la bomba con numero finite de 
alabes, asi conic de la bomba ideal, siendo constante el mime™ de 
revoluciones in = const,), es una hnea recta. Si p 2 — W f esta es 
paralela a la caracterlstica de la bomba ideal, y si ps < 90 , se m er- 
seca con el eje de abscisas, ya que Htz = 0 y H t ™ — 0 con el mismo 
gasto e igual a 

n 2jTr 2 b 2 «2 

ct g p 2 ' 

Esto se deduce de las formulas (12.12) y (12.18). 

§ 52. Calculo delasperdidas^hidraulicas en el interior de la bomba. 
Trazado de la curvajcaracterfstica de la bomba. 

Anteriormente se ha indicado que la magnUud H t z represents 
H nresion que se crearia si las perdidas de presion en el interior de 
la bomba fuesen nulas. La presion real H bp mba (vcase el § 48) esmenor 
que la teorica en la magnitud de la sutna de las perdidas de presion en 

la bomba, es decir ! *V r - 

//]jomLa = ^Tz»»2/lbomba. (12.2U) 

donde 2fc bomba es la suma de las perdidas de presion en la bomba 
(a la entrada de la bomba, en el rodete de trabajo y en la voluta). 

La relacion entre la presion real y teorica, siendo fimto el numero 
de alabes, se denomina rendimiento hidraulico y se designa con q h . 
De este modo tenemos 


//bomba _ // T z ~ ^bomba 

ti TZ " //tz 


( 12 . 21 ) 


196 


El rendimiendo hidraulico de la bomba es siempre mayor que el 
rendimiento total, porque aquel tiene en cuenta solo un tipo de perdi¬ 
das de energia en la bomba, las hidraulicas. 

De las formulas (12.18) y (12.21) se deduce que 

^bomba fj® ^h^Tz — q(12.21') 

donde H t ™ se expresa por las formulas (12.7) y (12.12). 



F i g. 138. Paralelogramos de velocidades en la entrada del rodete 

Las perdidas hidraulicas en la bomba 2/t bomba es comodo conside- 
rarlas como suma de los dos sumandos siguientes: 

1. Perdidas hidraulicas corrientes, es decir, 
las perdidas de presion por rozamiento y parcialmente por formacion 
de torbellinos dentro de la bomba. Puesto que el regimen de corriente 
del liquido en la bomba centrifuga es generalmente turbulento, este 
tipo de perdidas de presion crece casi proporcionalmente al cuadrado 
del gasto y puede ser expresado por la formula 

h i = k i Q 2 , (12.22) 

donde es constante y depende del rendimiento hidraulico y de las 
dimensiones de la bomba. 

2. Perdidas por choque al entrar el liquido en el rodete 
de trabajo y la voluta. Si la velocidad relativa del liquido al entrar en 
los canales entre los alabes (wi) esta dirigida por la tangente al alabe, 
esto significa que el liquido entra en el rodete paulatinamente, sin 
choques y torbellinos. En este caso, la perdida por choque es igual a 
cero. Pero esto es posible solo para un gasto determinado, calculado 
o normal Q 0 y su correspondiente velocidad radial de entrada (y lr ) 0 
(fig. 138). 
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Si en cambio, el gasto efectivo Q es mayor o menor que el calcuiadn 
Qo, y la velocidad radial de entrada v ir es mayor o menor que (v lT % 
la velocidad relativa w forma con la tangente al alabe cierio angulo 
y, el flujo del Hquido se desliza por el alabe formando un angulo de 
ataque positivo o negati^o. Con esto resulta como si la corriente cho- 
cars contra el alabe, surgiendo remolinos por la parte opuesta. De 
este modo, surge la perdida de presion (de energia) por choque, o sea, 
en la formacion de torbel linos. Los para lei ogramos de velocidades que 
corresponden a estos regimenes no calculados, siendo invariable la 
velocidad de rotacion, se muestran en la fig. i38 con una linea puntea- 
da, correspondiendo uno de los paralelogramos a la desigualdad Q > Q 0 
y, el otro, — QcQo* 

La perdida de presion por choque se puede considerar proporcional 
al cuadrado de la diferencia entre el gasto efectivo y el gasto con el 
cual la perdida por choque es igual a cero, o sea 

h 2 = k 2 (Q —Qo) 2 . (12.23) 

Las perdidas de presion por choque al entrar en la voluta tienen 
el rnismo earacter que al entrar en el rodete, siendo estas mminias con 
casi el mismo gasto Q 0 , y se incluyen en la magnitud h 2 * 

La perdida de presion total en la bomba es igual a la sums de las 
dos perdidas estudiadas, es dedr 

2/ibomba = ^2- (12.24) 

Para el trazado de la curva caracteristica de la bomba con 
a = const, procederemos del modo siguiente. 

En el sistema de coordenadas de H contra Q, siendo n = const., 
tracemos en forma de dos rectas indinadas las caracteristicas teoricas 
de la bomba con z = oo y con numero finito de alabes z (fig. 139). 
Despues, debajo del eje de abscisas trazamos las curvas de variacion 
de los dos sumandos de la perdida total de la presion en la bomba: 
hi y h 2 , considerados mas arribft. Despues de sumar las ordenadas de 
estas dos curvas obtendremos la curva de variacion de Sftbomba en 
funcion del gasto. Luego, de acuerdo con la formula (12.20), restamos 
2/ibomba de H tz Y obtendremos la curva H tz = f (Q)» es decir, la 
verdadera caracteristica de la bomba con un numero constante de 
revoluciones. 

La curva //bomba = f (Q), mostrada en la fig. 139, es tipica para 
la bomba centrifuga. El valor maximo de la presion //bomba se obtiene 
generalmente no siendo el gasto nulo, ni Q = Qo, sino con cierto valor 
intermedio de Q. 

La obtencion de la caracteristica de la bomba mediante elcalculo 
descrito no puede asegurar alta precision, debido a lo diffcil que es 
apreciar los coeficientes ki y k 2 en las formulas (12.22) y (12.23). Por 
eso se prefiere obtener la caracteristica de la bomba de modo empirico, 
es decir, durante su ensayo. 
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Para este fin, a la salida de la bomba que trabaja con un numero 
constante de revoluciones se instala cualquier dispositivo de reten- 
cion y regulacion: grifo, valvula o compuerta. Durante el ensayo se 
cambia gradualmente la magnitud de su abertura, por ejemplo, se 
disminuye empezando de la abertura completa, es decir, se efectua 

la estrangulacion. Al mismo tiem- 
po se miden el gasto y la pre¬ 
sion que se crean por la bomba, 
manteniendo un numero constan¬ 
te de revoluciones. Con la valvula 
completamente abierta se obtiene 
el gasto maximo y la presion 
minima, igual a la que se pierde 
en la tuberia (punto C en la 
fig. 140). Si se va cerrando la 
valvula, el caudal disminuye y 
la presion crece hasta la maxima 




F i g. 139. Trazado de la caracteristica 
de calculo 


F i g. 140. Desplazamierito del 
punto de trabajo durante la 
estrangulacion 


(punto B ). Con la disminucion ulterior del gasto, la presion decrece 
algo y a Q = 0 (punto A ), es decir, con la valvula completamente 
cerrada, la presion tiene generalmente un valor algo mayor que el 
medio, pero menor que el maximo. 

De este modo, la disminucion del suministro de la bomba hasta 
cero, al cerrar la tuberia, siendo constante el numero de revoluciones, 
no trae consigo el aumento de la presion hasta una presion peligrosa 
para la solidez de la bomba y de la tuberia. Por eso las bombas centri- 
fugas, a diferencia de las volumetricas, no necesitan valvulas de segu- 
ridad. 


§ 53. Rendimiento de la bomba 

Las perdidas de energia que se toman en consideracion por el 
rendimiento total de la bomba rj se dividen en tres tipos: 
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1. Perdidas hidraulicas analizadas en el parrafo anterior y apre- 
ciadas por el rendimiento hidraulico de la bomba (12.21). 

Htz ^^bomba ^botnba 




H rp 


H rr 


2. Perdidas volumetricas. Estas perdidas estan relacionadas con 
la existencia en la bomba de una corriente contraria del liquido a tra- 
ves de la holgura (empaquetadura), entre el rodete que gira y el 
cuerpo fijo de la bomba. El rodete de trabajo hace pasar el liquido 
desdelalinea de aspiration a la de expulsion, 
pero, debido al gradiente de la presion creado 
por el rodete, cierta cantidad de este liquido 
retorna a traves de la holgura (fig. 141). 

En el § 48 decidimos designar el gasto que 
pasa a la tuberia, es decir, el suministro util de 
la bomba con Q. Entonces, el gasto que pasa 
por el rodete sera igual a 

Q' = Q + * (12.25) 

donde q es el gasto que pasa por la holgura y se 
denomina fuga. 

Las perdidas volumetricas de energia se apre- 
cian por el rendimiento volumetrico de la bom¬ 
ba, igual a 

i'=-db—£• < 12 - 26 > 



F i g. 141. Esquema 
de fugas en la bom¬ 
ba centrifuga 


Los datos mas detallados sobre el valor 
numerico de .las perdidas volumetricas y 
del rendimiento r\ 0 se exponen en el § 56. 

3. Perdidas mecanicas. En estas se incluyen las perdidas de ener¬ 
gia por friction mecanica en los prensaestopas y cojinetes de la bomba, 
asi corno por rozamiento de !a su^erficie exterior del rodete (del disco 
del rodete) con el liquido. Si designamos la potencia que se pierde 
por dicho rozamiento con A meCT , y Is potencia total que consume la 
bomba con N Qf el rendimiento mecanico de !a bomba sera igual a 


'Hmec. 


N 0 -N n 


N, 


o 


(12.27) 


(para calcular A mec ., vease el § 56). 

El numerador de esta relacion representa la potencia interior o hi- 
draulica y puede ser expresado por la formula 

Nh = Af 0 — Af me c, * "75" (Q “l - Q) yH tz- ( 12 . 28 ) 

Ahora anotemos la expresion del rendimiento total de la bomba 
como relacion entre la potencia que se desarrolla y la que consume 
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la bomba 


^ _ Qyti bomba 
1 7 5N 0 

y multipliquemos el numerador de esta relacion por N h , y el denomi- 
nador, por el mismo valor, pero expresado por la formula (12.28); ten- 
dremos 

_ QyH bomba . 7bNh 

75^ 0 * (Q + ?) Y^tz * 

Simplificando y agrupando factores obtendremos, 

(l2 - 29) 

es decir, el rendimiento total de la bomba es 
igual al producto de sus rendimientos hi¬ 
draulico, volumetrico y mecanico. 



Los valores del rendimiento total de las bombas centrifugas oscilan 
entre 0,7 y 0,85; las bombas auxiliares pequenas pueden tener valores 
mas bajos de rendimiento. 

En la fig. 142 estan las graficas que muestran el caracter de varia¬ 
tion del rendimiento total e hidraulico de la bomba, asi como su 
curva caracteristica para un numero constante de revoluciones. 

§ 54. Formulas de semejanza 

Analicemos regimenes de trabajo semejantes de bombas centri¬ 
fugas con semejanza geometrica. Como se ha indicado anteriormente 
(§ 20), para tener una semejanza hidrodinamica se necesita la geo¬ 
metrica, cinematica y dinamica. La semejanza cinematics para las 
bombas centrifugas signifies la igualdad de los triangulos de veloci- 
dades construidos para cualesquiera puntos si mi lares de los rodetes 
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de trabajo. Para tener la semejanza dinamica, es necesaria la igual- 
dad de los numeros de Reynolds para los flujos en las bombas que 
se consideran. 

En las bombas centrifugas con regimenes de trabajo semejantes 
existe la proporcionalidfed entre las presiones utiles y las perdidas de 
presion en las bombas, asi como entre los suministros utiles y las 



F i g. 143. Para la deduccion de las formulas de semejanza para bombas 

centrifugas 


fugas, por eso, se puede considerar que al haber semejanza hidrodina- 
mica en las bombas existe la igualdad de sus rendimientos hidrauli- 
cos y volumetricos 1 ). El rendimiento mecanico varia algo al pasar de 
una bomba a otra, a pesar de la semejanza, pero se puede considerar, 
no cometiendo gran error, que el rendimiento total, lo mismo que 
ri h y r\ 0 , queda constante. 

Consideremos dos regimenes de^trabajo semejantes de dos bombas 
centrifugas con semejanza geometrica. Los valores que se refieren a la 
primera bomba los designaremos con indice suplementario I, y los 
referentes a la segunda, con indice II (fig. 143). 

Si tenemos en cuenta que las velocidades de rotacion de losrodetes 
son proporcionales al product*) de los numeros de revoluciones n 
por los diametros de estos rodetes D, la condition de semejanza cine- 
matica a la salida de los rodetes se puede expresar por las siguientes 
proporciones: 

(“ 2)1 __ (v 2 )i (v 2u )j _ (vzJj _ (^ 2)1 (nD) x 
(" 2 ) n ~~ ( y 2) n ~ ( v 2u) u ” (^2r) IX “ (^2) n ~~ (rt£>) n ^ * * 

Puesto que, de acuerdo con la formula (12.10) 

Q = nDv 2r b 2 , 


1 ) A veces, en la practica, la igualdad de los coeficientes ij/i y se altera 
algo al pasar de una bomba a otra, debido al cambio de la rugosidad relativa 

de la parte activa de las bombas que influyen en (el as! llamado defecto de 
escala»), asi como a consecuencia de la no observancia de la igualdad de las 
dimensiones relativas de las holguras que determinan las fugas. 
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y de la semejanza geometrica 

(D\ _ ( b 2 ) t 
(D) n ~ (b 2 ) u ’ 

entonces, segun la formula (12,30) se puede anotar 

Q l (nD3) x 

Q„ * 


(12.31) 


Esto significa que la relacion entre los gastos en las bombas seme¬ 
jantes con regimenes semejantes son iguales a la relacion entre los 
productos de los numeros de revoluciones por los diametros al cubo. 

Las presiones teoricas, cuando el numero de alabes es infinite, de 
acuerdo con la formula (12.8), son proporcionales al producto de dos 
velocidades: de rotacion y tangencial, y el coeficiente de influencia 
del numero de alabes jli es igual para rodetes de semejanza geometrica, 
por consiguiente, 

(^tz)^ ( U 2^2u)l 

(Htz) u ~ (U 2 V 2u ) n 


De donde, teniendo en cuenta las proporciones (12.30), tendremos 

(tf T2 )j (n*D 2)j 


(H tz ) u (/z^ 2 ) n * 

La presion efectiva que crea la bomba es igual a 


(12.32) 


^bomba — ’Hh^tz — ^ * 


(en lo sucesivo esta presion H la anotaremos sin el indice «bomba»). 
Pero puesto que ( 1^)1 = (r ] h ) u , en vez de la formula (12.32) se puede 
anotar 


H 1 (n*D 2)j 
H u “ (n*D 2) n 1 


(12.32') 


es decir, la relacion de las presiones efectivas que se crean por las 
bombas semejantes con regimenes semejantes de trabajo son iguales 
a la relacion entre los productos de los cuadrados de los numeros de 
revoluciones por los diametros de los rodetes. 

Basandose en ia ex presion de la pot end a que desarrolla la bomba 
[formula (12.2)1, asi como empleando las formulas (12.31) y (12.32 f ) 
recien obtenidas, se puede anotar la relacion entre las potencias que 
desarrollan las bombas semejantes con regimenes semejantes de tra¬ 
bajo, a saber 


^1 Qi^iY! 

N n Qh^hYii "xi^iiYii 


(12.33) 


Si consideramos los regimenes de trabajo semejantes de la misma 
bomba con diversos numeros de revoluciones y n 2 , las formulas 
anteriores (12.31), (12.32'), (12.33) se simplificaran, ya que D y y 
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quedan las mismas y se convertiran en (los indices 1 y 2 significan 
diferentes numeros de revoluciones): 


II 

61c? 

* 

(12.34) 

fniy. 

H 2 \n 2 J ’ 

(12.35) 

M { "A 3 

% VfhJ ’ 

(12.36) 


Las formulas (12.34) y (12.35) se emplean para determinar las 
curvas caracteristicas de la bomba al pasar de un numero de revolucio¬ 
nes a otro. Si se da la funcion de H segun Q, con n, = const., la curva 



F i g. 144. Recuento de la caracteristica de la bomba para distintas revo¬ 
luciones 

analoga para n 2 = const, puede ser obtenida determinando las absci- 
sas de los puntos de la primera ^urva (de los gastos) proporcionales 
a la relacion de los numeros de revoluciones, y las ordenadas (presio- 
nes), proporcionales al cuadrado de esta relacion (fig. 144). 

De este modo, se puede reconstruir la curva caracteristica de la 
bomba para cualquier otro numero de revoluciones: n 2 , n 3 , rc 4 , etc., 
y obtener una serie de curvas caracteristicas de la misma bomba para 
diversos n . 

En estas curvas, los puntos ligados entre si por las relaciones de 
las coordenadas (12.34) y (12.35), por ejempio, los puntos A u A 2 , A 3 , 
A 4 , etc., representati los regimenes de trabajo semejantes uno a otro. 
La otra serie de puntos B u B 2 > B& etc. representa la segunda serie 
de regimenes semejantes; los puntos C u C 2 , C 3 , etc. la tercera serie, 
etc. 

No es dificil hallar la ecuacion de las curvas, en las cuales se 
encuentran los puntos semejantes (en sentido del regimen de trabajo). 
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De acuerdo con las ecuaciones (12.34) y (12.35) se puede anotar para 
una serie de puntos: 

Hi H 2 H 3 , 

Ql - Qi ~Ql - constl - 

De ahi que para una serie de regimenes semejantes tenemos 

//^constiQ 2 . 

Para otra serie 

H = const 2 Q 3 . 

Por consiguiente, los puntos que representan los regimenes seme¬ 
jantes, en el sistema de coordenadas H y Q estan situados en las para¬ 
bolas de segundo grado que salen del origen de las coordenadas. Estas 
parabolas se denominan parabolas de regimenes semejantes. En la 
fig. 144 estan trazadas con lineas punteadas x ). 

Basandose en lo indicado anteriormente respecto al rendimiento 
hidraulico y volumetrico para regimenes semejantes, se puede afirmar 
que las parabolas de los regimenes semejantes son al mismo tiempo 
curvas de valores constantes de r\h Y T lu- Se puede considerar aproxi- 
madamente que el rendimiento total tambien queda constante a lo 
largo de la parabola de los regimenes semejantes. 

Debido a la semejanza de regimenes de trabajo de la bomba centri- 
fuga surge una pregunta: si cambia el numero de revoluciones dcuando 
se conserva y cuando se altera la semejanza de regimenes de trabajo 
de la bomba centrifuga? 

El regimen de trabajo de la bomba siempre se determina por el 
punto de intersection de las caracteristicas de la bomba y de la tube- 
ria, por eso, siendo la caracteristica de la tuberia invariable (la val- 
vula esta siempre abierta), el cambio del numero de revoluciones de 
la bomba provoca el desplazamiento del punto de trabajo a lo largo 
de la caracteristica de la tuberia. Si la caracteristica de la tuberia 
representa una parabola de segundo grado, que sale del origen de las 
coordenadas, esta caracteristica coincide con una de las parabolas de 
los regimenes semejantes y, por consiguiente, al cambiar el numero 
de revoluciones, la semejanza se conservara. Asi, por ejempio, una 
tuberia cerrada con regimen turbulento de la corriente tiene una carac¬ 
teristica que sale del origen de las coordenadas y proxima a la para¬ 
bola de segunda potencia. Por eso, se puede considerar que, en el caso 
dado, el cambio del numero de revoluciones de la bomba no alterara 
la semejanza de los regimenes de su trabajo. 

Pero, si por la tuberia el liquido se trasiega de un recipiente infe¬ 
rior al superior, es decir, si la diferencia de niveles Az =^= 0, la carac- 

Hay que senalar, que a lo largo de la parabola de regimenes semejantes 
cambia en algo el numero de Re, pero, como muestran las invesligaciones, los 
regimenes de corriente en las bombas centrifugas son muy prdximos a los de 
resistencia cuadratica, es decir, a aquellos sobre los cuales practicamente no 
influye Re. En el caso dado la semejanza cinematica juega un papel decisivo. 
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tenstica de la tuberia tendra la forma mostrada en la fig, 145. El 
cambio del numero de revoluciones de la bomba de n t a n 2 provocara 
d desplazamiento del pun to de trabajo de A a B. Pero los puntos A 
y B pertenecen a distintas parabolas de regimenes semejantes, por 
eso, la semejanza de los ceglmenes se a) ter era, 

De lo expuesto se deduce, que son posibles dos modos de regular 
la bomba centrifuga: primero, con la estrangulacion indicada en el 



F i g. 145. Puntos de trabajo al alterar la semejanza 

§ 52, y segundo, cambiando el numero de revoluciones de la bomba. 
Durante la estrangulacion se canibia la caracteristica de la tuberia 
y el pun to de trabajo se desplaza por la caracteristica invariable de la 
bomba (vease la fig, 140), y, al cambiarse el numero de revoluciones, 
se cambia la caracteristica de la boniba v el punto de trabajo se des¬ 
plaza por la caracteristica de la tuberia (vease ia fig, 144), 

Es mas economico el segundo modo tie regular, cambiando el nume¬ 
ro de revoluciones, ya que se puede asegurar una constancia aproxi- 
mada del rendimiento de la bomba (si la caracteristica de la tuberia 
sale del origen de las coordenadas). Pero el cambio del numero de 
revoluciones esta ligado habitu^lmente con ciertas dificulfades, ya 
que, para eso, hacen falta dispositivos complementarios; por eso, es 
mas comode realizar la regulation de la bomba mediante la estram 
gulacion. Al aplicar la estrangulacion, el valor del rendimiento de la 
bomba varia segtin la curva indicada en la fig, 142 y, por consignien- 
te, con disminucidn considerable del suministro disrmnuira tambien 
considerablemente el rendimiento de la bomba. 


§ 55. Velocidad caracteristica y su relacion con la 
forma del rodete 

Aprovechemos las formulas de semejanza obtenidas anteriormente 
para deducir un criterio de gran importancia en el calculo y diseno 
de las bombas cenfrifugas. Este criterio recibe el nombre de veloci- 
dad coracteristica. 
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ecu . v VT'**-5asl 


Basandose en la formula (12.31), se puede anotar. 


£f 

d ii 


■I A J 




■ j ®y 

X j 


■ . SL 0 2 

--^j rl 

1 VoT- 


Colocando esta expresion en la formula (12.32), tendremos 

,r%\»/a dr - T 

A«; r J ' pA 9- tj ^ 1J 

Agrupando los factores y elevando a la potencia 3/4, tendremos 
niVQi n u VQTi 


H 3 ^ 




: const. 


(12.37) 


La expresion obtenida es la misma no solo para dos bombas seme- 
jantes I y II, sino tambien para una serie de bombas semejantes que 
trabajan en regimenes semej antes. 

En dicha serie de bombas semejantes imaginemos una bomba pa¬ 
tron que desarrolla una presion // pat ,.. = lm y una potencia A/ patr> = 
= 1 C. V., siendo y = 1.000 kg/m 3 . 

Aplicando la formula de la potencia (12.2), es facil determinar el 
suministro de la bomba patron. Tendremos 

75Af na + r jk. i 

Qpatr. ~ /f patr Y = 1.1.000 = 0,075 m *l Se g = 75 Htjseg. 

Ahora relacionemos entre si los parametros de la bomba patron 
(Qpatr .7 ^patr.* n P atO con los de cualquier otra bomba de esta serie 
(Q, H , n) con regimenes semejantes de trabajo, es decir, apliquemos 
la ecuacion (12.37): 

n patr. "V 7 Qpatr. n ~\/Q 

H 3 /4 fj 3 /4 

n patr. n 


Colocando los valores de Q pa tr. y H patr> , determinemos el numero 
de revoluciones de la bomba patron. 


" patr - _ y^7f 


if u 


3,65 


n VQ 

H 3/t 


El numero hallado se designa con n s y se denomina velocidad 
caracteristica o numero especffico de revoluciones de la bomba centrf- 
fuga. De este modo, tenemos definitivamente 

n.= 3,65^. (12.38) 


El sentido del numero n Sr como se deriva de la deduccion, consis- 
te en lo siguiente: es el numero de revoluciones de la bomba patron, 
semejante a la dada, que crea en un regimen semejante la presion 
//patr. = 1 m y el gasto Q = 0,075 m 3 /seg. Hay que tener en cuenta, 
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que el rendimiento hidraulico y volumetrico de las bombas menciona- 
das se suponen iguales. 

La potencia que desarrolla en este caso la bomba patron sera 
igual a 1 C. V., pero con la condicion de que y = 1000 kg/m 3 . Para 
liquidos mas ligeros, 1^ potencia sera menor, para los mas pesados, 
mayor. Por eso, con el fin de generalizar es mejor no introducir el 
valor de la potencia en la determination de n s . 

El diametro del rodete de la bomba patron es facil de determinar. 
Segun la formula (12.32) se puede anotar 

r_j «2 7~)2 

“patr. _ patr. patr. 

H ~ n*D* 

de donde 

Dpatr. ■ (12-39) 

nsVH 

A1 aplicar las formulas (12.38) y (12.39) hay que recordar que H 
se debe expresar en m; Q, en m 3 /seg; y n en r. p. m. 

La velocidad caracteristica o numero especifico de revoluciones 
caracterizan, en condiciones determinadas, la capacidad de la bomba 
de crear presion («capacidad de presion») y asegurar el suministro del 
liquido («capacidad de suministro»). Cuanto mayor es el coeficiente 
n s , tanto menor es la «capacidad de presion» (con Q y n dados) y tanto 
mayor es la «capacidad de suministro» de la bomba (con H y n dados). 

El coeficiente n s esta relacionado estrechamente con la forma del 
rodete de la bomba. 

Las bombas con valor pequeno de n sy tienen una anchura relati- 
vamente pequena del rodete (b 2 /D 2 ), pero tienen gran valor de D l ID 2 , 
es decir, un alabe largo, lo que es indispensable para obtener gran 
presion. El liquido fluye por este rodete en el piano perpendicular al 
eje de rotation. 

Con el aumento de n 8y la relation ~, asi como ^ disminuye, 

Ui Uq 

es decir, los alabes se acortarf y la anchura relativa del rodete -~ 

u 2 

aumenta. Ademas, la corriente a traves del rodete sale del piano de 
rotacion y se extiende cada vez mas. A valores maximos de n s obte- 
nemos en el lfmite una corriente a lo largo del eje de rotacion de los 
rodetes axiales correspondientes a este caso. 

El angulo p 2 del alabe, al aumentar n s de 40 a 200, disminuye 
aproximadamente de 35° a 15°. 

Segun sea la velocidad caracteristica n s , las bombas centrifugas 
y otras de paletas, semejantes a estas, se dividen en los siguientes 
tipos: 

1) lentas: n s <80; ^ = 2,2 -f- 3,5; 

U i 

2) normales: n s 80 -i- 15(f; ^ = 2,2 1,8; 

u i 
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3) rapidas: n s = 150 300; ^2. = 1,8 ^ 13; 

4) diagonales o helicoidales n„ = 300 ~ 600; ^ = 1,3 ~ I, 1; 

5) axiales o de helice: n s = 600-r- 1.200; ^ = 1. 

Los esquemas aproximados de los rodetes que corresponden a estos 
tipos de bombas, se muestran en la fig. 146. 



Los primeros Ires tipos de bombas: lentas, normales y rapidas, 
corresponden al tipo de las bombas centrifugas, y las dos ultimas, 
diagonales y axiales, salen de los limites de este tipo. Pero no hay 
limites acusados entre las variedades enumeradas; al aumentar n, 
tiene lugar el paso gradual del rodete de tipo puramente centrifugo 
a! diagonal y puramente axial. 

§ 56. Relacion de la velocidad caracteristica con el 
rendimiento de la bomba 

El paso de una variedad de bomba de alabe a otra, es decir, el 
cambio de la velocidad caracteristica n s influye en el rendimiento 
de la bomba. Pero la influencia del coeficiente n e sobre los rendimien- 
tos hidraulico, volumetrico y mecanico sera diferente. 

El rendimiento hidraulico, como muestran las investigaciones, 
varta rnuy poco con el cambio de n s y depende en grado mucho mayor 
de la perfeccion de la forma de la parte de la bomba por la que fluye 
el liquido, de su rugosidad y de las dimensiones de la bomba. En 
cuanto a los rendimientos volumetrico y mecanico, estos cambian 
considerablemente al acercarse n s a su limite inferior. 

Con la disminucion de n 31 aumenta considerablemente la magnitud 
relativa de la perdida de potencia por rozamiento de las superficies 
laterals del rodete de trabajo (del disco del rodete) contra el liquido, 
es decir, disminuye el rendimiento mecanico de la bomba, asi como 
erece ia parte del gasto que circula a traves de las holguras de la bomba, 
es decir, crece ia magnitud relativa de las fugas y disminuye el 
rendimiento volumetrico. 


14—468 
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De este modo, el ernpleo de la bomba centnfuga con valor pequeno 
de n B esta ligado con la disminucion del rendimiento total de la bomba 
y, dicha disminucion sera tanto mayor, cuanio menor es Esta 
cireunstancia deter min a el 1 unite inferior para n* f que se dicta por 
consideraciones economiias* Y estas dependen de las particularidades 
del aparato de vuelo en el cual esta instalada 3a bomba. 

Para juzgar sob re el valor mini mo tolerable de n e , asi como para 
facilitar la apreciacion del valor numeiico del rendimiento de la bomba 
con distintos n SJ a continuation deducirernos las formulas de calculo 
para magnitudes relativas de las perdidas de energia en la bomba y para 
los rendimientos correspond ientes como fund ones de n & . 

Primeramente vamos a esfudiar la magnitud relativa del gasto que circula 
a traves de la holgura de la empaquetadura y a expresar el rendimiento volu- 
metrico de la bomba. 

El gasto que pasa a traves de la holgura de la empaquetadura (fuga) puede 
ser expresado con la formula habitual de excurrimiento 

<7=jxS emp. 

donde S es la superficie de la holgura (para el caso de empaquetadura unilateral) 
igual a 

S = 

D e mp. es el diametro de la empaquetadura; 

6 es la magnitud de la holgura que tomaremos proporcional al diametro Z) em p.> 
es decir, 

^_ ^emp. 

~ m ’ 

p, es el coeficiente de gasto durante el escurrimiento por la holgura, el cual para 
empaquetaduras corrientes es igual a \i*= 0,4 -r- 0,5, y para las especiales de 
laberinto 0,3: 

// enj p es la presion con la cual se efectua el escurrimiento por la holgura. 

La magnitud H eUipt puede ser hall a da como diferencia de las a! turns piezo- 
metric as que crea el rodete (es decir, la presion H p para el numero f ini to de ala- 
bes, teniendo en cuenta las perdidas hidraulicas), menos la caida de presion 
en el espacio entre el rodete y el cuerpo de la bomba, que surge debido a la rota¬ 
tion del Hquido. Puesto que en el espacio indicado uria de las paredes es fija 
y la ra es mdvil, se consider a habitual rnente que el Hquido gira con velocidad 
igual a la mitad de la de rotation del rodete. 

Aplicando la formula (3.3) para la presion del liquido en repose relative 
y to man do en etienia las consideraciones indicadas mas arriba, tendremos: 

(,)2 

^emp. —Hp 

La presion H emp . se puede considerar aproximadamente proporcional a la 
que crea la bomba y expresarla del modo siguiente: 

donde fc emp . == 0,6 -r- 0,85. 

El diametro de la empaquetadura D emp . es aproximadamente igual al_de 
la entrada D Q , el cual, como se mostrara en el parrafo siguiente, al hacer diseho, 
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debe elegirse igual a 


3/0 

d ‘=h1’ 

donde el coeficiente k 0 = 4,2 - 4 - 4 , 5 . 

Introduciendo los valores de las magnitudes, citados en la ecuacidn para 
la fuga, buscaremos la relacion de esta ultima al gasto util, como funcidn de n*. 
Tendremos 

q _ V-n D lm P y5gk emp. H _ pit k% V2gk emp rfh 
Q mQ m ‘qV8„2/3 ’ 


Tomando en cuenta la expresion para n s (12.38), tendremos 


donde 


± 

Q 


Al 

' H 3/i / 


3,65 2/s 


n 


2 /3 ~ 

s 



n\xkl V2gk emp . -3,65 2/:i 
m 


Para m = 300; p = 0,5; /C em p. = 0,8 y k 0 = 4,5, la constante A resulta 
iguaJ a A ^ 1,0. Para este valor de A, en la fig. 147 est 6 construida la funcion 



de la fuga relativa por una empaquetadura unilateral £ de n s . La grafica muestra 

claramente el aumento de la importancia de la fuga al disminuir la rapidez de 
marcha de la bomba. Con empaquetadura bilateral el valor de A sera dos veces 
mayor. 
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La relacion entre el rendimiento volumetrico de la bomba y n 8 puede ser 
expresada por medio de la siguiente formula: 

(12.40) 


*lu= 


1 


Q4 Q 


1+ T 


' a 

w+ hV* 


La curva de la variacion del rendimiento volumetrico se muestraen la misma 
fig. 147. 

El rozamiento del disco del rodete contra el Hquido generalmente tiene lugar 
en el regimen turbulento, por eso la tension tangential t, igual que en los tubos, 
se puede considerar proporcional al producto del peso especifico del liquido por 
ja presion dinamica. Esta en el presente caso debe ser expresada por la velocidad 
de rotation del rodete, la cual vada proporcionalmente al radio; de este modo 
tenemos 

«2 


~. Cf y 


2 g 


donde Cf es el coeficiente adimenslonal de proporcionalidad, denominado coefi¬ 
ciente de rozamiento. 

La potencia que se pierde por rozamiento del disco del rodete contra el 
liquido puede ser ealculada inlegrando la expresion para el momento elemental 
de rozamiento multiplicado por la velocidad angular de rotacion del rodete, 
o sea 

Df 2 

^roz. = *® \ XrdS > 

0 


donde dS es la superficie elemental, igual a 

dS = 2nr dr\ 

r es el radio; 

k es el coeficiente que toma en cuenta la parte de la superficie total del disco 
del rodete sometida al rozamiento; habitual mente I c k < 2. 

Suslituyendo t por la expresion escnta anterlormente y teniendo en cuenta 
que a — c or, asi como considerando que en la primera aproximadon el coefi- 
ciente de rozamiento Cf en el regimen turbulento es constante p ar toda la super¬ 
ficie del disco, se puede efectuar la mtegracion del modo siguiente: 

Viz 

^roz. = C|Y<ji ) 3 \ r i dr=C 2 Yto 3 D 5 $ 
o 


N' T0Z =Cyu\D\ 


donde C es la constante que incluye los coeficientes numericos, asi como k , Cf 
y otras magnitudes constantes. 

Las investigaciones muestran, que para los calculos aproximados, cuando 
las superficies estan bien elaboradas, la constante C se puede considerar igual 
a C = 1,2 x 10~* en el sistema tecnico de unidades; la potencia JV ro z. se expresa 

en cabal! os de vapor. , , . ^ A . . . ... , 

Hallemos la relacion entre la potencia de rozamiento y la potencia nidrau- 

lica de la bomba (vease el § 53): 


^oz. 


N H 


Cyu\D 2 

~QW~ 


75^^. 
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Expresemos el diametro del rodete de trabajo D por la velocidad de rota¬ 
cion u 2 y el numero de revoluciones n\ y la velocidad de rotacion, por la presion, 
mediante las siguientes relaciones: 

nDn TT u\ 

“2 = -go-y H = k 1ST, 


de donde 


2 g 


d = 60u, = 60 / 1 

jt n nn V s 


Realizando la sustitucion en la ecuacion principal/tendremos 

N h 7 V*/ C Uiy Q « 2 ’ 

o, introduciendo n s , y, aplicando la expresion hallada mas arriba para k\ v (12.40), 
tendremos 


*«z. 


B 


1 


N 


H 


n 


2 A 

1+— 
I 2/q 

nJ B 


(12.41) 


donde B=3,65 2 -75-C f —Y 


v B /a 


v tt / \ b } r l fj; 

\ Jt y \ R^ J 

siendo = 1,2, tijj = 0,80 y C = l,2xl0" 8 , 5 = 377. 

Ay oz 

La curva de —— en funcion de n s para el valor hallado de B y para A 


N 


1,0 

H 

se da en la fig. 148, donde se ve claramente cuan considerable es el aumento de 
las perdidas de la potencia relativa, provocadas por el rozamiento del disco del 
rodete contra el liquido, al disminuir n s . 


Para pasar de 
derar este como 


N‘ 


N 


H 


al rendimiento mecanico de la bomba vamos a consi- 




donde r\M es el rendimiento que tiene en cuenta las perdidas de la potencia por 1 
rozamiento del disco del rodete contra el liquido y, por consiguiente, es igual a 

N H _ 1 . 


x \m z 


’N h + N‘ 


14 


^oz. 


(12.42) 


N h 


r\ M es el rendimiento que tiene en cuenta las perdidas de la^potencia por roza¬ 
miento en los prensaestopas y cojinetes, y es igual a 

. JVo-^oz. N h + N’ toz 

t 1m = 


Nr, 


Nn 


En la ultima expresion Afroz. es la perdida de la potencia por rozamiento 
en los prensaestopas y cojinetes; Af 0 es la potencia total que consume la bomba 
e igual a la suma 

N 0 =N h + W' oz< + N" roz . 

N toz 

Aplicando la funcion -r - T — 1 del coeficiente n st obtenida mas arriba, se 
No t 

puede trazar para los valores citados de las constantes A y B la funcion T]^ de 

ti s . El coeficiente t|M se puede considerar independiente de n & e igual, por ejem- 
plo, a 0,95. 
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La curva que muestra la caida del coeficiente q^, al disminuir n s , se muestra 
en la misma fig. 148. 

Hay que tener en cuenta que al hacer los pasos que comunican el espacio 
entre el rodete y las paredes fijas con la caja espiral (aproximadamente el 3% 
del diametro del rodete por cada lado) se puede restablecer una parte de energia 
que se pierde por rozatnientrf del disco del rodete contra el liquido, utilizando 


tired/Nfildn, v'mec % 



F i g. 148. Grafica de NtozINh y qn en funcion de n s 


la energia cinetica del liquido arrastrado por el disco. Por eso, el valor real del 
rendimiento mecanico puede ser algo mayor que el calculado. 


Al emplear las curvas mencionadas 


N' 


N 


H 


asi como i) v y q^ segun 


n s , hay que tener en cuenta su carac^er aproximado. Para obtener valores mas 
exactos de estas magnitudes es necesario calcular los valores de las constantes 
A y B en consonancia con los datos concretos. 

No es posible dar la expresion analitica para la suma de perdidas hidrau- 
licas en la bomba y, por consiguiente, para q ff , ya que esta magnitud depende 
de muchos factores cuya influencia todavfa no se ha estudiado suficientemente. 
Para los rodetes de alta presion (lentas) los valores del rendimiento hidraulico 
cambian de 0,70 a 0,90, refiriendose el limite inferior a valores reducidos de n s 
y dimensione-s pequenas del rodete iguales a D = 100 a 200 mm; y el limite 
superior corresponds n s — 90 a 120 y D — 500 a 600 mm* 


§ 57. Calculo de la cavitacion en las bombas centrifugas 
(segun S. Rudniev) 

Toda bomba centrifuga, asi como la de cualquier otro tipo, fun- 
ciona normalmente solo cuando la presion absoluta a su entrada no 
es demasiado reducida. En caso contrario, a la entrada de la bomba, 
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o mas exacto, al entrar el liquido en los canales entre los alabes del 
rodete de trabajo, donde la presion absoluta es minima, surge la 
cavitacion (vease el § 21). 

Durante la cavitacion en la bomba se perturba la continuidad del 
flujo debidoal desprendimiento de vapores y de gases disueltos; surge 
tin ruido caracteristico, debido a los choques hidraulicos al conden- 
sarse las burbujas del vapor, y tambien disminuye el suministro, la 
presion y el rendimiento de la bomba. La intensidad de estos fendme- 
nos crece al ir disminuyendo la presion absoluta a la entrada del rodete 



F i g. 149. Esquema de la instalacion para probar las bombas: 

/ — bomba a probar; 2 — fluidbmetro; 3 — vaivula; 4 — bomba de vacio 


de trabajo, lo que se ve claramente en la curva caracteristica de la 
cavitacion en la bomba, la cual representa la dependencia de la 
presion, potencia y rendimiento de la bomba de la presion absoluta 
del liquido antes de entrar este en el rodete. Tal caracteristica se 
obtiene generalmente mediante un experimento especial durante el 
cual el numero de revoluciones de la bomba, asi como el gasto (estran- 
gulado con la vaivula o con la compuerta) queda invariable; durante 
el ensayo se hace disminuir gradualmente la presion absoluta a la 
entrada del rodete, por ejemplo, mediante la extraccion del aire del 
recipiente 1 ). El esquema de la instalacion para el experimento se 
muestra en la fig. 149. Al principio, la presion, la potencia y el 
rendimiento de la bomba quedan invariables (fig. 150), y despues, 
cuando la presion disminuye considerablemente, aparece un ruido 
caracterEstico y las magnitudes indicadas decrecen niucho, debido 
a que a la entrada de la bomba surge la cavitacion que va adquiriendo 
cad a vez mayor intensidad. 

El aumento del numero de revoluciones de la bomba y del gasto 
del liquido (del suministro) lleva al aumento de la velocidad y a la 
caida de la presion absoluta a la entrada de los alabes del rodete, con- 


La caracteristica de cavitacion tambien se puede obtener con la posicion 
invariable de la Have o vaivula, es decir, cuando el suministro de la bomba va 
disminuyendo debido a la cavitacion. 
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tribuySndo, por consiguiente, al surgimiento de la cavitation en la 
bomba. Por eso, es necesario a veces limitar el gasto y el numero de 
revoluciones de la bomba. 

A continuation vamos a estudiar la corriente del Hquido a la 
entrada del rodete, a deierminar el diametro de entrada del rodete de 



Fig. 150. Caracteristica de cavitation de la bomba 


trabajo, partiendo de las condiciones de cavitacion. El criterio sobre 
la cavitacion aqui es segun el metodo del cientifico sovietico S. Rud- 
niev. 


Sup.ongamos a entrada de la bomba la velocidad de movimiento 
del Hquido sea igual a o e ntr. y la presion absoluta, p entr . f entonces, la energla 
especifica del Hquido, a la entrada de la bomba sera igual a 


u . _Pentr. 

i7 entr. — —“- 


V 2 + 

entr. 




AI pasar el Hquido a los alabes del rodete continua disminuyendo la carga 
e P magnitud proporcional a la jfresion dinamica, calculada segun la velo- 
cidad relativa a la entrada, pero la cavitacion no surgira mientras la presion 
-absoluta del Hquido sea mayor qtie la presion del vapor saturado a la temperatu- 
ra dada. r 

De este modo, la condition que impide la cavitacion en la bomba se puede 
expresar con la siguiente desigualdad: 


A^entr. 


Pentr- 


^entr. ^ u , v\ , , cof 
-2 i ->A t +2 i : + X 2 -; 


donde es |a velocidad absoluta a la entrada del Hquido en el alabe, aproxi- 
madamente igual a la velocidad a la entrada del rodete u 0 ; 

W\ es la velocidad relativa en el mismo lugar; 

hf es la presion del vapor saturado dividida por y, o sea 
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X es el coeficiente que depende de la fqrma del alabe, asi como de las condi 
ciones del paso del Hquido; 

Xes la diminution de la presion al pasar el Hquido al alabe. 

Se puede expresar la misma desigualdad de otro modo: 



El miembro izquierdo de la desigualdad representa la energia especifica 
disponible del Hquido a la entrada de la bomba, la cual en el Hmite puede ser 
igual al miembro derecho. Dicha igualdad corresponded al surgimiento de la 
cavitacion, por eso, a la diferencia <tf e ntr. —A/ la denominaremos cntica, si 
es igual al miembro derecho, o sea 


(tfentr.-Ai)cr. = g- + ^gr. 


Puesto que generalmente w\ = v\-\- u\> entonces 

(ffentr-A*>or. = <l+*)^ + *0 ■ 


Es preferible que la magnitud (H entr . —A ; ) cr , sea lo menor posible, ya que 
mientras menor es (// en tr. —At) cr ., mas estable es la bomba respecto a la cavi¬ 
tacion. Como se ve de lo expuesto, el valor de (A/ P ntr< —-A ( ) cr , depende de las 
velocidades V\ y las cuales, a su vez, siendo Q y n dados, dependen del dia¬ 
metro Di aproximadamente igual a Dq (vease la fig, 132). Ahora se nos plantea, 
icomo encontrar el diametro de entrada del rodete de trabajo para asegurar 
el valor minimo de (H en t r . —/if) cr ,? Para hallar la dimension mas ventajosa 
de D\ en cuanto a la cavitacion, expresemos las velocidades v^y u por y exa- 
minemos su valor minimo. Tendremos 


t X 1 r„ I ,x 16Q 2 , x n 2 D\rfi ~\ 

(^entr. — A t)cr.—gj [_(l+?0 60 2 J ' 

Diferenciando con respecto a D iy e igualando la derivada a cero tendremos 


3^ -K i+D o.»'=o. 


de donde 




Definitivamente obtendremos la siguiente expresion para el diametro 
optimo: 



(12,43) 


donde el coeficiente k 0 se cambia, en funcion de X entre ios Hmites k 0 = 4,3 
-r 4,5. 

Tomando en consideration la posible sobrecarga de la bomba, se recomienda 
tomar el Hmite superior para los calculos practicos. 


217 
































Aprovechando la expresion obtenida para el diametro optimo, hallemos el 
valor rmnimo de (// e ntr. —^*)cr. : 

[(«entr.-A t )cp.] pIn =^ [ ^ + : *> * 1 ' 

o, despues de sustituir, transformar y calcular 


K^entr. —^«)cr.] m f n _—gol/^l^ 2 


(!+»■) 


/ 3^ 4 /3 




(Qn*f /3 
2 g 


donde s es un coeficiente que se determina facilmente por el valor X; si K = 0,25, 
s « 0,02. 

Los experimentos con las bombas muestran que este valor del coeficiente s 
se puede aplicar en los calculos practicos para los rodetes de forma corriente. 
Para rodetes especiales, por ejemplo, con aumentada anchura de b l9 los valores 
de s disminuyen hasta 0,012 a 0,013. 

Por lo tanto, si el diametro de la entrada D[ es optimo, la condicion para 
que no haya cavitacion en la bomba sera la desigualdad siguiente: 


^entr. ^ s 


(Qn*f /3 

2g 


(12.44) 


De este modo, el coeficiente obtenido s determina la cavitacion en 
la bomba y permite efectuar calculos de control y determinar el 
numero maximo tolerable de revoluciones de la bomba, con Q y H e n tr. 
dados, o la presion absoluta minima tolerable a la entrada de la bomba. 

Como se deduce de la designation adoptada mas arriba y de la 
desigualdad anterior, esta presion absoluta se determina de la condi¬ 
cion 


(pentr.)mln. —Y 


( 


H 


entr. 


°2ntr.V r ~ (Q " 2)VS ' h l ’® ntr ' ] v 
~W) > l S ^^^ ht 2 g JY 


A menudo, la presion dinamica, entre parentesis, se desprecia, ya 
que esto aumenta la seguridad del trabajo de la bomba en cuanto a la 
cavitacion; la diferencia p e ntr. — pt se denomina reserva de cavita¬ 
cion de la presion. 

Frecuentemente se emplea otro criterio que se denomina coefi¬ 
ciente de cavitacion y que es igual a 


donde H es la presion que crea la bomba. 

El coeficiente de cavitacion a es facil de enlazarlo con el de rapi- 
dez de marcha de la bomba n s . 

De lo anterior hallamos 

_ (tfentr.-Mcr ■ __£_ (3,65/1 Vq) 4/3 4 /s 

H 2g-3;66 4/s H c ’ 
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donde, siendo s = 0,02, 

c 2g3,65 4/3 
s 


5.500. 


Para evitar la cavitacion en la bomba se toman las siguientes 
medidas en los sistemas hidraulicos de aviones y en los motores cohete 
de combustible liquido: 

a) aumentar la presion del gas en el deposito de donde se aspira 
el liquido. Pero esto puede provocar el aumento del peso de los depo- 
sitos, por eso, en los depositos se emplea una presion comparativa- 
mente pequefia (de 1 a 3 at); 

b) instalar una bomba de alimentacion complementary en el 
comienzo de la tuberia de aspiracion. Pero esto es posible solo cuando 
al lugar donde se instala dicha bomba puede suministrarse una energia, 
por ejemplo, electrica, para su funcionamiento; 

c) instalar directamente delante del rodete de trabajo principal, 
en el mismo arbol, una rueda axial o helicoidal (transportador heli- 
coidal) que aumenta la presion y provoca remolinos en el flujo. La 
formacion de remolinos trae consigo cierta disminucion de la veloci- 
dad relativa w t lo que tambien mejora las condiciones del funciona¬ 
miento del rodete de trabajo principal. 

La rueda auxiliar mencionada es capaz de proteger completamente 
de la cavitacion el rodete principal de la bomba, pero, teniendo 
el mismo numero de revoluciones n y dejando pasar el mismo gasto Q, 
puede ser el lugar donde surja la cavitacion. Por eso, el dispositivo 
mas racional sera aquel en el cual el numero de revoluciones de la 
rueda auxiliar sea menor que el de la principal 1 . 


§ 58. Calculo de la voluta espiral de la bomba 

La voluta de ia bomba centrifuga es un dispositivo que capta el 
liquido lanzado por el rodete y lo deriva a la tuberia de presion. 

El calculo y el diseno de la caja se basa en la suposicion de que la 
componente circunferencial de velocidad en la espiral cambia en pro- 
porcion inversa at radio (ley de la distribucion de la velocidad por 
la seed on del torbellino* o ley de la cotiservacion del momento de la 
cantidad de movimiento), o sea 


donde T es la as i llamada circulacion de la velocidad por el perimetro 
cerrado que abarca el rodete; es una magnitud const ante para !a voluta 
dada y el regimen de trabajo dado de la bomba. 

Al aumentar el radio, la velocidad v a disrninuye, y la presion 
erece del modo correspondiente. Asi que cuando surge la corriente 
en la espiral, la energia cinetica del liquido comienza a transformarse 
en energia de presion, continuando este proceso en el difusor que se 
ertcuentra habitualmente despues de la espiral (fig. 251). 
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La circulacion T puede hallarse facilmente por la presion que crea 
la bomba H y segun r] H . Efectivamente, puesto que por la formula 
(12.16) 


# H v 


. «2^2u __ © , 

~ --Mu, 


de donde basandose en lo expuesto anteriormente 
r = 2nr 2 V2u = 2n $? TZ - = 2n -. 

El gasto en cualquier seccion de la espiral se puede considerar que 
crece proporcionalmente al angulo de inclination de la seccion a, con- 
tada a partir de la seccion inicial de la espiral (que es tambien seccion 
final), o sea 


donde Q es la cantidad de lfquido que suministra la bomba a la tuberia. 



F i g. 151. Esquema de la caja espiral 


Para el gasto elemental que pasa a traves de una superficie cuya 
dimension es b X dr , tomada en cualquier seccion de la espiral sobre 
el radio r (vease la fig. 151), tenemos 

dQ a = bv u dr = -T— b dr, 
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de donde 


r=R 



r=r 3 


donde r 3 = (l,03 a 1.05) r 2 es el radio de la superficie cilindrica que 
abarca el rodete, la cual es tangente a las secciones de la caja espiral. 

Para el caso mas simple, cuando la espiral tiene seccion rectan¬ 
gular de anchura constante (b = const.), de la expresion anterior ten- 
dremos 


a° 

360 


r 

2jt Q 


b In 


R_ 

r 3 


J&L in A. 

©TlflQ r 3 


Adoptando varios valores del angulo a desde 0° hasta 360°, ten- 
dremos varios valores de R , desde r 3 hasta la es decir, obten- 

dremos los contornos de la espiral. Para la forma circular de la seccion 
transversal de la espiral con radio variable tendremos 


6 = 2 y p 2 — (r — a) 2 

a es la distancia desde el centro de la seccion hasta el eje del rodete y, 
por consiguiente, 

VP* -(r T a ) - 2 , dr (a- . 

a —p 

Sustituyendo en la expresion obtenida Q a por ^ Q, y a por r 3 + p 
despues de resolver la ecuacion respecto a p tendremos 

a° , _ f 2 a° / 1 o >ic\ 

P — 360A: + V ~k 360 ’ (12.45) 

donde 


u _ r _ IngH 

Q “oqnQ • 


La formula obtenida permite calcular todas las dimensiones y con¬ 
tornos de la voluta espiral de seccion circular. Para una forma arbitra- 
ria de la seccion hay que calcular mediante integracion numerica. 


§ 59. Seleccion del tipo de bomba. Particularidades de las 
bombas centnfugas que se emplean en la tecnica de 
aviacion y de cohetena 

La seleccion del tipo de la bomba y su diseho se realizan general- 
mente basandose en los siguientes datos de partida: Q, H y n. Estas 
magnitudes permiten calcular el coeficiente n 8 , el cual nos indica inme- 
diatamente que tipo de bomba de alabe se necesita para las condi- 
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clones dadas. El orden del calculo para disenar una bomba centrifuga 
se expone en el ejemplo adjunto al presente capitulo. 

Si de acuerdo con el caleulo, n s se obtiene demasiado grande (por 
ejemplo, mas de 1.200), esto signifies que hace falta emplear no una 
bomba, sino varias bombas acopladas paraleiamente. 

Si, en cambio, el valor n 8 results demasiado pequeno (vease el 
§ 56), y es imposlble aurnentar el numero de revoluciones n f hay que 
emplear uria bomba de varias etapas, es decir, ei acoplamiento de z 
rodetes puestos sobre un arboi comun. La presion que erea cada rodete 
sera z veces men or, y n s del rodete, z % ^ veces mayor que en la bomba 
de una etapa. 

Si semejante acoplamiento no es deseable, se utiliza la bomba 
volumetrica rotativa. Pero en este caso hay que tener en cuenta las 
propiedades del lfquido, tales como la viscosidad, la actividad qui- 
mica, etc. 

En los aviones con motores de turbinas de gas, las bombas centri- 
fugas, actualmente, se emplean principalmente en los sistemas de 
combustion en calidad de bombas de alimentacion. Estas bombas se 
instalan generalmente en el interior de los depositos de combustible 
o muy proximas a estos y sirven para aurnentar en cierto grado la 
presion en toda la tuberia de aspiracion. De este modo se mejoran las 



condiciones de trabajo de la bomba de combustible principal y se 
excluye (o disminuye) la posibilidad de surgimiento en esta de la 
cavitacion. 

Las bombas de alimentacion se fabrican mas a menudo con rodetes 
tipo semiabierto, es decir, compuestos solamente de un disco con 
alabes dispuestos en uno de sus lados (fig. 152, b) x ). 


x ) Las particularidades de estos rodetes de trabajo se expondran a conti- 
nuacion. 
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En los casos en que la bomba de alimentacion este instalada en el 
interior del deposito, a la entrada del rodete de trabajo, sobre el mismo 
arboi se fija generalmente una rueda axial (impulsor), que sirve para 
mejorar las condiciones de trabajo de la bomba centrifuga de alimen¬ 
tacion, y separar el liquido de los vapores y gases. La rueda axial se 
calcula para un suministro considerablemente mayor que la bomba 
centrifuga, porque una parte del liquido suministrado fluye a un lado. 

Las bombas de alimentacion trabajan generalmente entre 
(6—10) X 10 3 r. p. m. y crean una presion de 0,6 a 1,2 at. La veloci- 
dad caracteristica de estas bombas oscila entre los limites de 100 
a 200, es decir, vienen a ser bombas centrifugas normales o inclusive 
rapidas. 

Actualmente se perfila la tendencia a emplear las bombas centri¬ 
fugas en calidad de bombas principals para suministrar combustible 
en los motores de turbinas de gas. Esto esta condicionado por el hecho 
de que crece el volumen necesario del combustible (gasto) y pueden 
utilizarse combustibles menos viscosos y con mayor vaporization. 
Al mismo tiempo hay posibilidad de emplear las bombas en caso de 
velocidades angulares bastante considerables (varias decenas de miles 
de r. p. m.). 

En estas condiciones las bombas centrifugas aseguran el suministro 
necesario del combustible bajo una presion bastante alta, siendo meno- 
res las dimensiones y el peso que los de otros tipos de bombas. Las 
bombas indicadas presentan las mismas peculiaridades que las que 
se emplean en los motores cohete de combustible liquido. 

En estos ultimos, las bombas centrifugas se emplean en gran escala 
para suministrar el combustible y el oxidante desde los depositos a la 
camara de combustion del motor. Estas bombas deben crear una pre¬ 
sion suficiente para superar todas las resistencias en las tuberias y de 
la contrapresion en la camara de combustion, asi como para asegurar 
el gradiente necesario en los inyectores. Por lo tanto, la altura de pre¬ 
sion necesaria aqui es muy considerable y se mide en centenares de 
metros, y la presion, en decenas de atmosferas. 

Para obtener presiones tan altas, se emplean, generalmente, bom¬ 
bas volumetricas, pero, si se necesita suministrar simultaneamente 
un gasto considerable (como tiene lugar en los motores cohete de com¬ 
bustible liquido), y es posible emplear un mando con gran numero 
de revoluciones, por ejemplo, de una turbina de gas, entonces la 
aplicacion de la bomba centrifuga resulta mucho mas practica. 

La gran presion de la bomba centrifuga se obtiene con gran numero 
de revoluciones del rodete de trabajo, asi como empleando una cons¬ 
truction especial del mismo. Como se deduce del § 55, esta construc- 
cion es propia para las bombas centrifugas lentas, es decir, para las 
bombas con valor minimo de la velocidad caracteristica (numero espe- 
cifico de revoluciones n s ). 

Hay que tener en cuenta, que el termino «lenta» senala un valor 
reducido del numero especifico de revoluciones y no esta ligado con 
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el numero real (de trabajo) de revoluciunes de la bomba, que puede 
ser muy grande. 

De este modo, la partieularidad principal de las bombas centri- 
fngas que se emplean en los motores cohete de combustible Hquido 
consiste en un valor bastante reducido de n„ con todaslasconsecuencias 
que se derivan de esto (vease los §§ 55 y 56). 

Por esto, los rodetes de trabajo de los motores cohete de combustible 
Hquido son por lo general exclusivamente radiales, es decir, cuando 
el Hquido fluye en el piano radial, normal al eje de rotaclon. Para 


estos rodetes es propio un gran valor del diametro relativo ^ y pequena 


b 

anchura relativa del rodete ^ . Como se ha indicado en el § 56, la 

disminuclon de n s trae consigo el aumento de las perdidas relativas 
de energis por ia Fuga del Hquido en el interior de la bomba (perdidas 
volumetricas) y por rozamiento del disco del rodete contra el liquido, 
es dedr, la disminucion de los coeficientes ri 0 y y t por consiguiente, 
del rendimiento total de la bomba* Por eso, las bombas centrifugas 
de los motores cohete de combustible Hquido tienen habitualmente un 
rendimiento pequefio* 

Los rodetes de trabajo de las bombas centrifugas de los motores 
cohete de combustible Hquido pueden ser de tipo corriente cerrado, 
es dec!r t con dos discos, unidos entre si por medio de alabes 
(fig* 152, a }, o bien, de tipo semiabierto, con on disco (fig* 152, f>), 
y, por ultimo, de tipo abler to, sin discos, con alabes de mensula 
(fig, 152, c)> En los dos primeros cases se emplea ventajosaffiente el 
alabe doblado hacia atras (p 2 < 90°), y en el tercero, los alabes se 
hacen radiales, para que sean mas solidos. En los rodetes de tipo semi' 
abierto, y tanto mas, de tipo abierto, las perdidas de potencia par 
friccion de disco son considerablemente menores que en los de tipo 
cerrado, pero crecen las perdidas volumetricas* 

El metodo para calcular ia potencia relativa de rozamiento 

expuesto en el § 56 es apUcable'tambien para los rodetes de tipo semi- 
abierto, pero seleccionando del modo correspondiente el coeficiente k 
en la formula para N raZt La determinacion de las perdidas volume* 
tricas en este caso es un problems particular* 

Otra peculiaridad de las bombas centrifugas, que se emplean en los 
motores cohete de combustible Hquido, consiste en que estas trabajan 
por lo comun a regimenes proximos a los de cavitacion, debido a los 
grandes numeros de revoluciones. Por eso, el calculo de cavitacion de 
las bombas, examinado mas arriba, adquiere una importancia parti¬ 
cular. 


Ejemplo. Calcular (en la primera aproximacion) las dimensiones del rodete 
de trabajo de la bomba centrifuga del motor del cohete V—2 y determinar la 
presion necesaria a la entrada de la bomba, partiendo de la condition de que 
no exist a la cavitacion y de aeuerdo con los datos siguientes: 
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Liquido que se impele, alcohol etilico (75%); y = 864 kg/cm 3 ; h t = 44 mm 
de la column a de mercurio. 

Gasto de peso (suministro de la bomba) G = 56 kg/seg. 

Presion que crea la bomba, Pbomba = 20,7 at. 

Numero de revoluciones del rodete de trabajo, n = 3.800 r. p. m. 


Solucion. 1. Se determina el gasto volumetrico Q, la presion de la 
bomba H y n s : 


Q = 


Y 


0,065 mt/seg; H= - Pbomha 


20,7-10 4 
864 


= 240m; 


n s = 3,65 


n VQ 3.8001^065 

240 a/4 


60. 


2. De aeuerdo con el valor n s y los datos estadisticos (vease los §§ 55 y 56) 
apreciamos aproximadamente los siguientes valores: 

-^-=2,5; p 2 = 30°; t) v = 0,88; t]m=0,92; t)m=0,97; ti h = 0,85; 
de donde 


r] = 0,88*0,92* 0,97-0,85 = 0,67. 
3. La potencia que consume la bomba 

QyH 0,065 *240 -864 


N n = - 


268 C. V. 


75r] 75*0,67 

4. El gasto del liquido que pasa a traves del rodete 


;q' 


_Q 

V)v 


0,065 

0,88 


= 0,074 m s /seg. 


5. El diametro optimo del orificio de entrada del rodete D 6 ^ , 
formula (12.43) 



VM74 
V 3.800 


0 , 120 . 


segun la 


Se obtiene el asi llamado diametro reducido sin tomar en consideracion 
la compresidn del flujo por el casquillo del rodete. Tomando en cuenta la igual- 
dad de las superficies el diametro Dq resulta un poco mayor, a saber 


Do —V 7)(5pt.—dcasq. 
donde rf cas q. es el diametro del casquillo, igual a 

dcasq. = (l,15— 1,25) d. 


d^rb es e l diametro del arbol determinado en cuanto a la solidez. 

Sin realizar aquf el calculo del arbol en cuanto a la solidez, supongamos que 
Dq ^ 140 mm. El diametro D x sera igual o algo menor que D 0 , debido a la incli¬ 
nation de la arista de entrada del alabe. 


15—468 
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6. Tomando la relacion entre las velocidades radiales — igual a 1,0 y v 0 ^ 

V 1T 

V \ T , tendremos 

4 Q' 4*0,074 c c , 

7. El coeficiente de influencia del numero de alabes lo hallamos por la 
formula (12.19), tomando (previamente) z = 7: 


1 , , 2 ( 0,6 + 0 , 6 * 0 , 5 )_ 1 on 

y = 1 + 7(i-o,i6)- 


f* 

de donde \i = 0,77. 

8. La presion teorica, siendo z = oo, segiin la formula (12.21') 

„ H 240 

Ht °°~ ht) h 0,77-0,85 m * 

9. Sustituyendo en la ecuacion (12.12) la relacion Q*2 ji r 2 & 2 P or v 2r Y resol- 
viendola como una ecuacion de segundo grado, tendremos 


« 2 : 


V 2 r 


2 tg p 2 




V2 r 


4tg2 p 2 


’S H too z 


6,5 


2*0,578 
^ V 4*0, 


52 


de donde 


60wo 


60*65,5 


578 2 1 
0,33 m. 


9,81*367=65,5 m/seg 7 


2 jin jt3.800 

10. La anchura del canal del rodete a la entrada, contando con el 
coeficiente de compresion del flujo por los alabes, el cual tomamos igual 
a if = 0,95, es 

—-5-—- — 0,012 m = 12 mm . 

2 JtZ) 2 ^2r^2 JtO , 33 • 6,5 • 0,95 

11. La anchura del canal del rodete a la entrada (siendo ^ = 0,85), es 

b, = -5-, —-— o,03 m — 30 mm 

1 KD i v lr '^ l JtO, 14*6,5*0,85 

12. El angulo de inclination del alabe a la entrada, partiendo de la condi¬ 
tion de la entrada del liquido sin choque es, 

P , = arc.B^=. r c t gi^r-a r ct 8 0,23-13-, 

Generaimentc el angulo calculado pj es aumentado de 3° a 5° por conside- 
raciones de cavitacsdn en caso de sobrecarga en el gasto. 

13. Despues se hace la precision de las dimensiones del rodete, es decir, 
el recuento en el mismo orden, pero basandose en los valores P 2 y z elegidos 
definitivamente, asi como con valores mas precisos de los coeficientes r], p, ^ 

Y ^2- 

Estos se calculan segfin las siguientes formulas 
, _, 

^ 1 jiDi sen pj 

y x 

h i z ° 

jiD 2 sen p 2 * 

donde 6 es el espesor del Slabe. 
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14. La dimension de la section final de la caja espiral (radio p), segun la 
formula (12.45), siendo a = 360° (tomando a r 3 = 1,05 y r 2 = 173 mm) 


'360 ~ 


T^Y T‘ 


tDT) H Q 


2jt gH 


■v 


2corinQ 398*0,85*0,065 

— r 3~ 


2jt9,81 *240 


2jt gH 

y/ 398^0,85*0,065 


+ 1 


0,173 = 0,023 m. 


Jt9,81 *240 

15. La presion necesaria a la entrada del rodete segun la formula (12.44) es 


^entr. — ^t + s 




2 g ’ 864 1 ’ 19,6 

o, despreciando la presion dinamica, 

Pentr. = 10>5*864* 10~~ 4 = 0,91 kgjcm 2 . 


15* 
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4 

Bombas volumetricas rotativas 


§ 60* Generalidades 

La transformation de la energia mecanica del mando en la del flujo 
del Hquido se diferencia sustancialmente en la bomba volumetrica 
de la transformation en la bomba con alabes. 

Bomba volumetrica es la bomba en la cual la transformation 
de la energia se realiza en e! proceso del desalojamiento periodico del 
Hquido de las camaras de trabajo por los desplazadores. La camara 
de trabajo de la bomba volumetrica es el espatio, en el camino del 
movimiento del liquido, que se cierra periodicamente, es decir, se 
aisla tan to de la cavidad de aspiration (de reception) de 3 a bomba, como 
de la de descarga. El desplazador es un organo movil de la bomba, el 
cual expulsa directamente el Hquido de la camara de trabajo. 

De este modo T el funcionaniiento de la bomba volumetrica consiste 
en el paso periodico de determinados volumenes de Hquido (portiones) 
de la cavidad de aspiration a la de descarga de la bomba con el aumento 
simultaneo de la presiom Por consiguiente, el paso del Hquido por la 
bomba volumetrica, a diferencia del paso por la de alabes, es siempre 
mas o menos irregular, por lo cual se considera generalmente el pro- 
medio del paso del Hquido en d tiempo. 

Otra partial lari dad de la bomba volumetrica consiste en que la 
cavidad de aspiration esta siempre aislada hermeticamente de la de 
descarga. Se sobreentiende no la hermetic! dad absoluta, si no la prac- 
tica, es decir, la que admite ta posibiiidad del paso insignificante del 
Hquido (filtration) a (raves de holguras pequenas en la bomba. 

El principio de funcionamiento de la bomba volumetrica indicado 
mas arriba permite establecer la siguiente expresion para el promedio 
del paso del Hquido teorico por segundo: 

~ wzn Wn f m 3 ~| /iq 

QT = _ 6 d“ _ ' 60 " L“^gJ * ( ' } 

donde W es el volumen caracteristico del Hquido que se desaloja 
periodicamente por un desplazador o su elemento por una revolution 
del arbol de la bomba; 
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z es el numero de estos volumenes que pasan durante una revolu¬ 
tion del arbol de la bomba; 

W es el volumen de trabajo de la bomba, es decir, el paso teorico 
del Hquido durante una revolution del arbol de la bomba. 

Se entiende por el paso teorico el del Hquido incompresible, siendo 
absolutamente nulas las fugas a traves de holguras y, cuando la bomba 
trabaja normalmente, sin cavitation (vease el § 57). 

Segun el caracter del desalojamiento del Hquido, las bombas 
volumetricas se dividen en dos clases; las de embolo y las rotativas. 

La bomba de embolo es una bomba volumetrica, en la cual el Hqui¬ 
do se desaloja solo por medio del movimiento de vaiven (o recuperador 
giratorio) del desplazador. En las bombas de embolo el movimiento 
de vaiven de los desplazadores se realiza mas a menudo mediante los 
mecanismos de biela y cigiienal, pero se emplean tambien otros (de 
levas, excentricos, etc.). 

A la clase de bombas de embolo pertenecen tambien las chupadoras, 
de diafragma y otras del mismo caracter de desalojamiento. 

Para las bombas de embolo es propia la presencia de valvulas de 
aspiration y de impulsion que regulan el movimiento del Hquido a tra¬ 
ves de la camara de trabajo. Estas valvulas son generalmente de auto- 
accion y el grado de su apertura se determina solamente por la action 
del flujo del Hquido. 

Las bombas de embolo son capaces de crear presiones sumamente 
altas que llegan a decenas e inclusive a centenares de atmosferas, pero 
pueden trabajar solamente con pequenos numeros de revoluciones, de 
250 a 500 r.p.m. Por eso, las dimensiones de la bomba de embolo resul¬ 
tan considerablemente mayores que las de la bomba centrffuga de la 
misma potencia. 

Las bombas de embolo, en forma de potentes unidades con mando 
mecanico, se emplean ahora principalmente en la industria del petro- 
leo y qufmica para transportar Hquidos de alta viscosidad, asi como 
en las plantas termoelectricas para alimentar las calderas de vapor; 
en forma de pequenas bombas manuales se emplean en distintas esfe- 
ras. En el abastecimiento de agua y en varias otras ramas de la tecnica, 
las bombas de embolo han sido sustituidas por las centrffugas y las 
rotativas. 

La bomba rotativa es una bomba volumetrica, en la cual el lfquido 
es desalojado debido al movimiento rotatorio o giratorio de avance 
de los desplazadores. 

La bomba rotativa esta compuesta de las siguientes partes princi- 
pales: estator, rotor y uno o varios desplazadores. El estator es el cuerpo 
fijo de la bomba, el rotor, la parte giratoria de la bomba acoplada 
directamente con el arbol motriz. La definition del desplazador ha 
sido dada mas arriba. En las bombas rotativas el desplazador puede 
tener diferentes formas, como se mostrara mas adelante. 

El trabajo de la bomba rotativa consiste en lo siguiente: primera- 
mente, el Hquido llena la camara de trabajo de la cavidad de aspiration 
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de la bomba, despues se aislan hermeticamente (se cierran) las cavi- 
dades de aspiracion y de desearga de la bomba y, por fin, el liquido 
se exp u Isa de la camara de trabajo a la linea de expulsion o desearga. 
A1 mismo tiempo, ta camara de trabajo se traslada con el liquido de la 
cavidad de aspiracion a te de impelencia, lo que se realiza grad as a I 
movimiento rot a tor io del rotor. Precisainente este paso de la camara 
de trabajo con el liquido es lo mas caracteristico del proceso de trabajo 
de la bomba rotativa. 

La particularidad esencial en la construction de las bombas rota- 
tivas es la ausencia de valvulas de aspiracion y de impulsion (no hay 
necesidad de ellas) y, ligado con esta particularidad, estas, pueden 
trabajar en calidad de motores hidraulicos (vease el capitulo XIV). 
Ademas, en las bombas rotativas no hay mecanismos de biela 
y cigiienal que son indispensables en las de embolo. 

Las particularidades mencionadas de las bombas rotativas permiten 
emplearlas con grandes numeros de revoluciones, que alcanzan de 3 
a 5 mil ri p. m. y mas, lo que supera en mucho los admisibles para las 
bombas de embolo con valvulas. 

El paso teorico de las bombas rotativas, lo mismo que de otras 
bombas volumetricas, se determina por la formula (13.1). Pero las 
bombas rotativas difieren, ademas, en que el numero de volumenes 
car act erf sti cos z, que se suministran durante una revolution 
del arbol, es considerablemente mayor que en las de embolo; si 
para las bombas de embolo z = 1 a 3, en las rotativas z = 4 a 12 
y mas. 

Ademas, los volumenes caracteristicos indicados mas arriba no son 
suministrados por la bomba rotativa en consecution estricta, uno tras 
otro, sino con cierta superposition, es decir, de modo que cuando un 
volumen todavfa no ha sido suministrado completamente, comienza 
el suministro del siguiente, despues el tercero, etc. (para mas detalle, 
vease el § 61). De aquf se deriva que las bombas rotativas aseguran 
un suministro mas uniforme del liquido que las de embolo. 

Las ventajas citadas aseguran su aplicacion en gran escala en 
distintas esferas de la tecnica, incluyendo la de aviation. En los avio- 
nes, las bombas rotativas se emplean para suministrar el combustible 
y el lubricante al motor, asf como en los sistemas de transmisiones 
hidraulicas (vease el capitulo XIV). 

La clasificacion de las bombas rotativas se basa en el principio 
siguiente: segun el caracter de movimiento de los desplazadores, las 
bombas rotativas se dividen en dos subclases: 1) bombas rotativas con 
movimiento rotatorio de los desplazadores y 2) bombas rotativas con 
movimiento giratorio de avance de los desplazadores. 

La primera subclase de bombas rotativas se divide en dos tipos: 
de engranaje y helicoidales, segun el caracter del movimiento del 
liquido que se expulsa de la bomba. 

La bomba de engranaje interior es una bomba rotativa, en la cual 
el desplazador realiza solo un movimiento rotatorio y el liquido que 
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se desaloja se desplaza a lo largo de los ejes de rotacion del rotor 
y del desplazador. 

La bomba helicoidal es una bomba rotativa, en la cual el desplazador 
realiza solo un movimiento rotatorio y el liquido que se desaloja se 
desplaza a lo largo de los ejes de rotacion del rotor y de los desplaza¬ 
dores. 

La segunda subclase de las bombas de rotor, a su vez, se divide, 
segun como se cierra el volumen desalojado, en dos tipos: las de aletas 
y las rotativas de embolo. 

La bomba de aletas es una bomba rotativa, en la cual los desplaza¬ 
dores realizan un movimiento giratorio de avance, y los volumenes de 
liquido que se expulsan se encierran entre los dos desplazadores vecinos 
y las superficies del rotor y del estator. 

La bomba rotativa de embolo es una bomba rotativa, en la cual los 
desplazadores realizan un movimiento giratorio de avance, y los 
volumenes del liquido que se expulsan se encierran por los desplaza¬ 
dores en las cavidades cilindricas del rotof. 

En el parrafo siguiente se dan los esquemas de las bombas rotativas 
y se examina mas detalladamente su trabajo. 

§ 61. Variedades de las bombas volumetricas rotativas 

Examinemos los esquemas de action de cada una de las variedades 
de las bombas rotativas y obtengamos las formulas para el calculo del 
promedio del paso teorico. El suministro real de dichas bombas se 
tratara despues. 



F i g. 153. Esquema de una bomba rotativa de engranaje interior 

La bomba de engranaje interior (fig. 153), por lo general, tiene la 
forma de dos ruedas dentadas iguales con perfil evolvente bien ajusta- 
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das al cuerpo de la bomba. El rotor es la rueda conductora, el despla- 
zador, la conducida, o al contrario, es decir, son intercambiables. En 
la cavidad de aspiracion de la bomba, el Hquido llena los espacios 
entre los dientes de ambos pinones y despues estos volumenes se encie- 
rran (se aislan)) y se desplazan por los arcos de las circunferencias a la 
parte de descarga de la bomba. 

Al engranar todo diente de cada pinon entra en el intersticio que 
le corresponde y desaloja del mismo al Hquido. Puesto que el volumen 
del intersticio es mayor que el del diente, en el lugar de engrane, cierta 
cantidad de Hquido retorna a la cavidad de aspiracion. 

Por consiguiente, en el caso dado, es mas justo considerar como volu¬ 
men caracteristico w (vease el § 59), el del diente, es decir, w = diente 
y no el del intersticio. El numero de estos volumenes, que pasan duran¬ 
te una vuelta completa del arbol del rotor, es igual al numero total 
de dientes de los dos pinones (2 z). Por eso, el promedio del paso teorico 
por segundo sera igual a 


Qt 


2 zttf dlente rt f m3 1 

60 L seg J 


(13.2) 


Puesto que el calculo del volumen diente esta ligado con la nece- 
sidad de medir la superficie del diente, a menudo se emplea la siguiente 
formula aproximada, obtenida suponiendo el paso de una capa conti- 
nua de Hquido de 2 h = 2m de espesor, anchura b> con velocidad igual 
a la de rotacion de la rueda u en la circunferencia inicial, es decir, 

Q T = uS = -^^-2hb = ^nRnbm [-^] , (13.3) 


donde S es la superficie de la seccion transversal de la capa de Hquido 
igual a 

S=-2hb\ 


h es la altura del cabezal del diente igual al modulo m; R es el radio 
de la circunferencia inicial. * 

La bomba helicoidal trabaja segun el mismo principio que la de 
engranaje, pero se diferencia en que dispone de una cinematica espacial. 
Tiene ventajas considerables: el suministro es absolutamente regular, 
admite la aplicacion de numeros elevados de revoluciones y otras, sin 
embargo, hasta ahora no ha adquirido difusion en la tecnica de avia- 
cion. 

La bomba de aletas se aplica, particularmente, en la aviacion, 
en forma de unconjunto de cuatro aletas con cinematica plana (fig. 154). 
El rotor es un cilindro hueco con ranuras radiales, en las cuales estan 
ajustadas las aletas. El rotor va dispuesto de modo excentrico respecto 
a la superficie interior del estator, debido a lo cual, las aletas, durante 
la rotacion del rotor, realizan desplazamientos de vaiven respecto al 
rotor. Bajo la accion de las fuerzas centrifugas, las aletas se aprietan 
con sus extremos libres a la superficie interior del estator y se deslizan 


232 


por esta, y con los extremos interiores se desplazan por el asi llamado 
arbol flotante sin cojinetes. 

El Hquido llena el espacio entre dos aletas vecinas, el cual aumenta 
durante el giro del rotor, y despues, al alcanzar el valor maximo, se 
cierra. Mas tarde, el Hquido que llena este espacio, en una cantidad 
igual al volumen w tipico para la bomba dada, es empujado a la parte 
de descarga de la bomba. 



F i g. 154. Esquema de una bomba de aletas 

Designemos: 

R , radio de la superficie interior del estator; 

e> excentricidad, es decir, la distancia entre los centros del rotor 
y del estator; 

z, numero de aletas; 

b , dimension axial de las aletas; 

8, espesor de la aleta. 

Entonces, el volumen caracteristico se puede expresar aproxima- 
damente del modo siguiente: 

w = 2eb [ 2ji ( ^~ e) -6 ] , 

y el paso teorico medio por segundo, segun la formula (13.1), sera 
igual a 

QT=^- = 2eH2n(R-e)-zi\-l r [^-] ■ (13.4) 

Las bombas rotativas de embolo se emplean tanto con cinematica 
plana, como espacial. Las primeras, que se denominan bombas radia¬ 
les de embolo, tienen un rotor excentrico respecto al estator y provisto 
de alojamientos (fig. 155). Los chupones instalados en estos alojamien- 
tos, que desempehan el papel de desplazadores, al girar el rotor, rea¬ 
lizan un movimiento de vaiven respecto a este, deslizando sus extre¬ 
mos por la superficie interior del estator. El deslizamiento se susti- 
tuye a menudo por el balanceo de rodillos especiales. 
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Los alojamientos del rotor se comunican a traves de orificios radia- 
les alternativamente con las mitades izquierda y derecha del orificio 

central dividido con un tabique vertical en 
dos camaras. La camara izquierda en la 
#fig. 155 es de aspiracion, la derecha, de 
descarga; de la primera, el liquido es aspi- 
rado a los alojamientos y despues es empu- 
jado por los pistones a la segunda camara r 
la de descarga. 

Para la bomba dada el volumen carac- 
teristico es el que da cada chupon, 



o sea 


Aspiration 

Fig. 155 


■Descarga 


Esquema de 
una bomba radial deem- 
bolo 


W : 


nd 2 


2e, 


donde d. es el diametro de los chupones; 
e es la excentricidad. 

El paso teorico medio por segundo, con el numero de chupones 
igual a z, es igual a 

nd 2 ezn m 3 ~\ 

120 L'seg 7 J 


Qi 


(13.5) 


Las bombas rotativas de embolo con cinematica espacial se hacen 
con la arandela inclinada o con el bloque (rotor) inclinado. Uno de 



F i g. 156. Esquema de una bomba rotatoria de embolo con arandela inclinada 


los esquemas posibles del primer tipo de estas se muestra en la fig. 156. 
Es rotor de la bomba 1 tiene alojamientos paralelos al eje de rotacion. 
Los chupones 2, que se desplazan de sus alojamientos por los muelles, 
deslizan sus extremos (o mas bien, ruedan) por el disco (arandela) 
inclinado y fijo 3, el cual hace entrar despues a los chupones en sus alo¬ 
jamientos. De este modo, se realiza el movimiento de vaiven de los 
chupones y, por consiguiente, la aspiracion y la descarga. En la parte 
fija de la bomba 4, a la cual esta adherido el rotor con su cara, hay dos 
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ranuras 5 en forma de arcos, una de las cuales se comunica con la linea 
aspirante, y la otra, con la de descarga. Al girar el rotor, los orificios 
6 se desplazan por las ranuras 5 y, por consiguiente, unen los alojamien¬ 
tos alternativamente con la linea aspirante y con la de descarga. 
En los momentos cuando los orificios se encuentren en los puentes 7, 
el volumen de liquido se encierra en el alojamiento, siendo maximo 
en la posicion superior y minimo, en la inferior. 


2 



F i g. 157. Esquema de una bomba rotatoria de embolo regulable con arandela 

1 — rotor; 2 — chupones; 3 — arandela inclinada; 4 — distributor; 5 — ranuras; 6 — 
perforaciones; 7 — puentes; 8 — Embolo; 9 — muelle; 10 — pulverizador; 11 — valvula; 
12 — muelle; 13 — membrana 


La arandela inclinada esta fijada por medio de una charnela de 
modo que se puede hacerla girar alrededor del eje, que interseca el 
eje del rotor bajo un angulo recto, y que se pueda cambiar el angulo 
de inclination de la arandela y. 

El paso teorico medio por segundo de la bomba examinada es 
igual a 

Q ^ — lz W = — Dt ^ Z 60- * 0 3 - 6 > 

donde D es el diametro de la circunferencia del rotor en la cual van 
dispuestos los ejes de los cilindros; 
d es el diametro de los chupones; 
z es el numero de chupones; 
l es el recorrido del chupon. 

A menudo, en la bomba con arandela inclinada, los chupones no 
se disponen paralelamente al eje del rotor, sino a cierto angulo <p 
(fig. 157). En este caso, los chupones son desplazados de sus alojamien¬ 
tos no solo por los muelles, sino por las componentes de las fuerzas 
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centrifugas, que actuan sobre estos chupones cuando gira el rotor, lo 
que permite disminuir las dimensiones de los muelles. 

El recorrido del chupon / puede ser determinado geometricamente, 
suponiendo que cada chupon tiene contacto con la arandela en un punto 



F i g. 158. Esquema para determinar el suministro de la bomba 

que se encuentra en el eje del mismo (vease la fig. 158). Basandose en 
esto, y aplicando el teorema de los senos, tendremos 

h __ Do _ 

sen y 2 sen (90°— y + cp) 

h _ _A)_ 

sen y ~ 2 sen (90° — y — 9) ’ 

donde D 0 es el diametro de la circunferencia, por la cual estan dispues- 
tos los puntos de contacto de los chupones con la arandela, siendo 
Y = 0. 

De aqui que el recorrido del chupon es igual a 

l h \~h g sen y [ cos ((p— y) cos(cp + Y) J 

El paso teorico medio por segundo se determinara por la expresion 

QT = -^ l m = m Jld2DoZnsen y [ cos(cp-Y) + cos(<p + y ) ]' ^ 13 ' 7 ^ 

Siendo cp = 0, la expresion obtenida se convierte en la formula 
dada anteriormente (13.6). 

El esquema de la bomba rotativa de embolo con bloque inclinado 
se muestra en la fig. 159. La rotation se transmite del arbol motriz 
al rotor (bloque) a traves de la articulation cardan, que permite cam- 
biar el angulo entre los ejes del arbol y del rotor. El rotor esta ubicado 
en una cuna oscilante, en el fondo de la cual hay dos ranuras en forma 
de arcos (la de aspiracion y la de descarga). Los pistones estan unidos 
con el disco del arbol motriz por medio de vastagos provistos de char- 
nelas. 
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Mas arriba se ha sehalado, que las bombas volumetricas rotativas 
siempre suministran el liquido con cierta irregularidad. El estudio 
de la cinematica de los mecanismos de las bombas rotativas de embolo 
muestra que la velocidad relativa 
de desplazamiento*de los chupones, 
igual que en el caso de un mecanismo 
corriente de biela y ciguehal, se 
puede considerar aproximadamente 
proporcional al seno del angulo 
de giro del rotor a. De acuerdo con 
la misma ley senoidal, el suminis¬ 
tro del liquido con un chupon Gam¬ 
bia en funcion del angulo a y del 
tiempo t. El suministro (total) de 
todos los chupones de la bomba, 
puede ser hallado sumando las 
ordenadas de los senoides indicados 
-(fig. 160). 

El grado de irregularidad de su¬ 
ministro disminuye con el aumento 
del niimero de desplazadores (de 
chupones, pistones o aletas) de la 
bomba. Ha de senalarse que se 
obtiene un suministro mucho mas 

uniforme con numero impar de desplazadores, razon por la cual, en 
las bombas rotativas de embolo, el numero z suele ser 5, 7 6 9. 



F i g. 159. Esquema de una bom¬ 
ba rotatoria de embolo con bloque 
inclinado 


Suministro sumario 



F i g. 160. Grafica de suministro para una bomba de cinco embolos 


El grado de irregularidad de suministro con numero impar z se 
puede apreciar por la formula aproximada del cientifico sovietico, 
profesor N. Acherkan: 


QmSx. Qmfn. i 125 0/ 

Qmed. 1U ° /0 * 
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Todas las bombas rotativas enumeradas, salvo la de engranaje, 
construidas de modo correspondiente, admiten la posibilidad de regu¬ 
lar su suministro durante el trabajo de la bomba, mediante el cambio 
de la excentricidad e (en el caso de la bomba de aletas o radial de embo- 
lo) o del angulo de inclir^cion de la arandela o del bloque y (en el caso 
de la bomba de embolo con cinematica espacial), siendo invariable 
el numero de revoluciones. 

§ 62. Caracteristicas de las bombas volumetricas rotativas 

Analicemos ahora las propiedades hidraulicas generates de todas 
las bombas volumetricas rotativas, es decir, sus caracteristicas. Antes 
(§ 47 y 50) hemos acordado denominar caracteristica de la bomba a la 
dependencia de la presion (o de la carga) con respecto al suministro 
(gasto), siendo constante el numero de revoluciones. 

De la formula (3.1) comun para todas las bombas volumetricas 
rotativas 


se deduce que el suministro teorico de la bomba volumetrica rotativa 
no depende de la presion. Por eso su caracteristica teorica en el sistema 

de coordenadas p (o H) contra Q, siendo 
n = const., estara representada poruna 
recta paralela al eje de ordenadas que 
va al infinito. Las caracteristicas teo- 
ricas de la bomba volumetrica rota¬ 
tiva para dos diferentes numeros de 
revoluciones se muestran en la fig. 
161 con lineas punteadas. Eso quiere 
decir, que teoricamente tod a bomba 
volumetrica es capazdecrear cualquier 
presion, independientementedel numero 
d^ revoluciones y del gasto. En ia 
practica se observa algo distinto y la 
caracteristica real de la bomba volu¬ 
metrica se diferencia de la teorica 
debido a las fugas. Efectivamente, 
tocfa bomba tiene mayores o me- 
piezas moviles y fijas, es decir, 
entre el rotor, los cierres y el estator. Al existir presion creada por la 
bomba, cierta cantidad de liquido fluye a traves de estas holguras en 
direction inversa a la descarga, es decir, de la region de descarga a la 
de aspiration. Esta cantidad de liquido, que pasa por las holguras en 
la unidad de tiempo, igual que en las bombas centrifugas, se denomina 
fuga y se designa con q . 

Puesto que las holguras en la bomba rotativa son pequenas, el 
regimen de corriente en estas es laminar. Por lo tanto, la magnitud q 



Fig. 161. Caracteristicas de 
la bomba rotatoria con n 1( \i lt 
y P2 


nores holguras entre las 
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es directamente proporcional a la presion que crea la bomba e inver- 
samente proporcional a la viscosidad absoluta del liquido, pero no 
a la primera potencia, sino, como muestran los experimentos, a cierta 
potencia m, menor que la unidad. Para las bombas de engranaje se 

puede considerar m = y, para otras bombas no hay datos fidedignos, 

pero, por lo visto, m es del mismo orden. 

De este modo, tenemos 

(13.8) 

donde A es una constante que depende de la construccion de la bomba 
y de la magnitud de las holguras y, como muestran los experimentos, 
no depende del numero de revoluciones de la bomba. 

La diferencia de la potencia m de la unidad se explica por el hecho 
de que al fluir el liquido a traves de las holguras tienen lugar perdidas 
de energia bastante considerables referentes a la unidad de peso del 
liquido, por eso el liquido en las holguras se calienta y disminuye 
su viscosidad en comparacion con la del flujo principal. 

El suministro efectivo de la bomba Q, es decir, el gasto del liquido 
que la bomba impulsa a la tuberia, es menor que el teorico Q T en la 
magnitud de la fuga, por consiguiente, 

Q = Q T - q= ™L-A-^^-, (13.9) 

o bien, 

Q = ^IoQtj 

donde ri u es el rendimiento volumetrico de la bomba. 

De aqui se deduce, que las caracteristicas reales de la bomba volu¬ 
metrica de rotor, mostradas en la fig. 161 con lineas continuas, seran 
rectas inclinadas que intersecan las caracteristicas teoricas, siendo 
Pbomba = 0, es decir, en el eje de abscisas, donde q — 0 y Q = Q T . 

Cuanto mayor es la viscosidad del liquido tanto menor es la fuga 
por las holguras y tanto mayor es la pendiente de la caracteristica de 
la bomba, Algunas curvaturas en la caracteristica real que a veces 
se observan, se explican por la irregularidad del trabajo de la bomba: 
llenado defectuoso de los volumenes de trabajo de la bomba o cavi- 
tacion. 

De la construccion de la caracteristica real de lei bomba volume¬ 
trica rotativa, segun la formula (13.9), se deduce el metodo para calcu- 
lar y reconstruir esta caracteristica en condiciones diferentes de tra¬ 
bajo de la bonjba, por ejemplo, de (riu p^), a (n 2 , p 2 )- 

Primeramente calculamos las abscisas iniciales de las caracteristi¬ 
cas, o sea, 

Qti _ n i 

Qt 2 n 2 ’ 
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de donde 


Qt2 = Qti ■ (13.10) 

Despues expresamos^a relation de las fugas para presiones iguales, 
es decir, para Pi bomba = P 2 bomba* 

Jh_ = ( V2 \ m 

Q2 \ Vi J ' 

de donde 

< 13 '» 

Segun las magnitudes obtenidas de Q T2 y q 2 se construye una carac¬ 
tenstica nueva, como se muestra en la fig. 161, para el caso cuando 


Los resultados de las pruebas de las bombas rotativas, siendo 
fx const., se presentan generalmente en forma de funcion del gasto 
Q del numero de revoluciones n para varias magnitudes constantes de 
la presion p bomba creada por la bomba (fig. 162), obteniendose varias 
rectas casi paralelas (ya que q no depende de n), cada una de las cuales 
corresponde a la p bomba constante. Mientras mayor es p bo mba> tanto 

mas baja esta colocada la recta, ya 
que la fuga q es mayor. 

Puesto que la caractenstica de 
la bomba volumetrica rotativa en 
el sistema de coordenadas de p por 
Q.suele ser de pendiente bastante 
inclinada, la diminution del sumi- 
nistro de la bomba, debida, por 
ejemplo, al aumento delaresistencia 
en la red, provoca un incremento 
bastante considerable de la presion. 
Para proteger la bomba y el siste¬ 
ma del aumento excesivo de la 
presion, al disminuir el suministro, 
es necesario un dispositivo especial. 

Tal dispositivo puede ser la val- 
vula reductora (de paso) (fig. 163), 
la cual se abre a 'presion elevada y 
deja pasar una parte del suministro. 
En este caso, la caractenstica de la bomba se modifica del modo 
indicado en la fig. 164. En el sector AB la valvula esta cerrada, ya 
que la presion es pequena. El pun to B es el comienzo de la abertura de 
la valvula; la presion creada por la bomba es igual aqui a la tension 
del muelle dividtda por la superficie de la valvula. En el sector BC 



F i g. 162. Suministro de la bom¬ 
ba en funcion de revoluciones 
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el suministro del liquido a la tuberia es igual a 

Q = Qr Qvsiv. (7i 

donde Qv&w. es el gasto que pasa por la valvula. 

El punto C corresponde al cierre completo de la tuberia; todo el 
suministro de la bomba regresa a traves de la valvula. 

Un dispositivo mas perfecto es el de servomotor, compuesto de un 
cilindro con embolo y vastago, el cual actua sobre la bomba regulable 
(vease las figs. 156 y 157). Al alcanzar la presion p bomb a una magmtud 




F i g. 163. Esquema de una bomba con F i g. 164. Caractenstica de la 
valvula de reduccion: bomba regulable 

/ — valvula de reduccidn; 2 —rotor; 3 —estator 


determinada y al actuar sobre el embolo 8, comprime el muelle 9 
y hace girar la arandela 3 a un angulo menor y. El suministro disminuye 
grad as a lo cual la presion casi no aumenta. La caractenstica corres¬ 
pond iente de la bomba se da en la fig. 165. En el sector AB la arandela 
forma el angulo maximo. En el punto B el angulo y comienza a dismi¬ 
nuir, y en el punto C constituye solo parte de un grado, lo que es 
necesario para compensar las fugas. 

Si la presion en la cavidad del servocilindro de la bomba que con¬ 
vene el muelle (a la derecha del embolo en las figs. 156 y 157) fuese 
constante e igual, por ejemplo, a la atmosferica, la inclinacion de la 
caractenstica de la bomba en el sector BC se determinaria solamente 
por la rigidez del muelle. Para obtener una caractenstica de pendiente 
suave se debe hacer el muelle poco rigido, pero, al mismo tiempo, muy 
potente; es decir, de grandes dimensiones. 


16—468 
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§ • 

Transmisiones hidraulicas 


Se denomina transmision hidraulica un dispositivo que realiza 
la transmision de la energia por medio de un liquido. 

Toda transmision hidraulica esta compuesta de los dos siguientes 
elementos principaies: la bomba, que transforma la energia mecanica 
en hidraulica (energia del liquido), y del hidromotor, que efectua 
la transformacion inversa de la energia. El hidromotor realiza el 
movimiento de vaiven o de rotacion. De acuerdo con este signo cine- 
matico, las transmisiones hidraulicas se dividen en dos tipos princi- 
pales: las de movimiento de vaiven y las de movimiento rotatorio. 
En la tecnica de aviacion se emplean ambos tipos de transmisiones 
hidraulicas. La clasificacion ulterior de las transmisiones hidraulicas 
se dara mas adelante. 

§ 63. Transmisiones hidraulicas de movimiento de vaiven 

Las transmisiones hidraulicas de movimiento de vaiven tienen en 
calidad de hidromotor un sencillo dispositivo en forma de un cilindro 
de poder con piston y vastago. El esquema de esta transmision hidrau¬ 
lica, en forma tipica para un avion, se da en la fig. 166. Con lineas 
continuas se indican las tuberiaS*por las cuales fluye el liquido durante 
el trabajo, es decir, al moverse el piston hacia arriba o hacia abajo. 
Las lineas punteadas son los cohductos auxiliares. 

La bomba aspira el liquido del deposito y lo hace pasar por la asi 
Uamada linea de bomba hacia la Have de mando. En el dibujo, su 
distribuidor esta en la posicion cuando es proporcionado el liquido 
a la cavidad inferior del cilindro. La presion del liquido desplaza el 
piston hacia arriba y supera la carga en el vastago, es decir, la fuerza P. 
Al mismo tiempo, de la cavidad superior del cilindro se realiza el 
vaciado del liquido al deposito por los canales correspondientes de la 
Have de mando y despues por la linea de desagiie. 

Tales sistemas hidraulicos se emplean ampliamente en los aviones 
para desplegar y replegar el tren de aterrizaje, frenos aerodinamicos, 
flaps, asi como para poner en accion otros mecanismos. 
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La bomba de engranaje o rotativa de estos sistemas sirve de fuente 
de energia hidraulica. La bomba de engranaje se emplea junto con un 
dispositivo automatico de descarga, que la pasa al regimen de march a 
en vacio cuando la* presion en el sistema alcanza el valor maximo. 

La bomba rotativa de embolo, en la mayoria de los casos, es regu¬ 
lable y eambia automaticamente su suministro manteniendo la pre¬ 
sion en los limites dados. 



F i g. 166. Esquema de la transmision hidraulica de movimiento de vaiven 
/ — hidroacumutador; 2 — dispositivo automatico de descarga de la bomba; 3 — filtroj 
4 — valvula de retencidn; 5 — bomba; 6 — Have de mando , 


El acumulador hidraulico sirve para asegurar los excesos de gasto 
del liquido de corta duracion que no puede superar la bomba, Gracias 
al acumulador hidraulico se puede utilizar una bomba de menores 
dimensiones. Ademas, en los sistemas con dispositivo automatico de 
descarga, el acumulador hidraulico tapa las fugas del liquido desde la 
linea de alta presion a la de desagiie durante la marcha en vacio de 
la bomba. 

En los sistemas hidraulicos de aviones se emplea principalmente 
como liquido de trabajo, el liquido AMP-10: kerosene pesado mezela- 
do, al cual, para aumentar la viscosidad, se !e agrega un c<espesador» 
especial (vinipol)* Las propiedades fisicas del liquido AMP-10 sedan 
en la tabla 1 (vease el capitulo i), El movimiento del liquido AMPGO 
es laminar a ternperaturas bajas en las tuberias. Pero, debido a su 
viscosidad comparativamente pequeha, existen sectores, en los siste¬ 
mas hidraulicos de avion, donde el regimen laminar de corriente 
cambia a turbulento. Asi, por ejemplo, cuando hace trio, al replegar 
el tren de aterrizaje, en la linea de desagiie se establece la corriente 
laminar del liquido, mientras que en la linea de la bomba, donde el 
liquido esta caliente, la corriente puede ser turbulenta. 
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En oiros casos debe cumplirse una ley mas complicada de movi- 
miento del piston (del vastago). Ast, por ejemplo, cn los sistemas de 
gobierno del avion, el vastago del cilindro hidraulico de poder debe 
seguir automaticamente el desplazamiento de la palanca de mando 
y a cualquier posidon la palanca debe corresponder una posicion 
determinada del vastago* 

Semejantes sistemas hidraulicos se denominan sistemas de segui- 
miento, y el cilindro hidraulico se llama en este caso servomecanismo' 



F i g. 168. Esquema de principio del servomecanismo (booster) 

J — palanca de mando; 2 — distribuidor de mando; 3 — canales; 4 — cilindro; 5 — pistonj 
6 — cuerpo del distribuidor; 7 — vastago ejecutivo 


hidraulico o booster (reforzador), porque su vastago no solo repite el 
movimiento de la palanca, sino que desarrolla un esfuerzo considera- 
blemente mayor que el aplicado a la misma. 

El mando de los aviones modernoS, as* como el de los helicopteros 
se realiza, como regia, mediante los boosters, ya que el esfuerzo que 
es necesario aplicar en los organos de mando a menudo supera en muchas 
veces la fuerza muscular del piloto. 

El esquema de principio del •booster se niuestra en la fig. 168. 
Moviendo la palanca de mando 1, por ejemplo, a la derecha, el piloto 
desplaza el distribuidor de mando 2, el cual hace pasar el liquido bajo 
presion a la cavidad derecha del cilindro 4 a traves de los canales 3 
y comunica su cavidad izquierda con el desagiie. Bajo la presion 
creada por la bomba, el piston 5 se desplaza a la derecha junto con el 
cuerpo del distribuidor 6 hasta que se recubran los canales del mismo, 
por los euales se aliments al cilindro con el liquido y se desvia de 
este, Al desplazar la palanca y el distribuidor a la izquierda, la pre¬ 
sion se transmite a la cavidad derecha del cilindro y e! piston se despla- 
zara a la izquierda. 

De este modo, el vastago ejecutivo 7, unido, por ejemplo, con el 
timon del avion, sigue todos los movimientos del distribuidor 2, 
pero el esfuerzo que aquel desarrolla supera muchas veces el que el 
piloto aplica al distribuidor. 
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Examinemos ahora las caraeterfsticas principales dei^ servomeca- 
nismo hidraulico como mando de fuerza. Deduzcamos las formulas para 
e! esfuerzo aplicado sobre el vastago ejecutivo del servomecanismo 
hidraulico, ei rendimiento de este y la potencia que desarrolla. 

La presion que se proporciona al servomecanismo hidraulico se 
gasta para veneer el esfuerzo a lo largo del vastago ejecutivo P y las 
resistencias hidrauticas, o sea, 

po — Apcu. + 2 Pi (14.4) 

donde p 0 = p e ntr. — Psai . es la presion del liquido a la entrada del 
servomecanismo hidraulico menos la presion a la salida; Ap c n^ ^ 
= p d — p 2 es el gradiente de presion en el cilindro, igual a 

Apcu. = -£-; 

S es la superficie del piston menos la del vastago; Sp es la perdida total 
de presion durante el movimiento del liquido desde la entrada hasta 
la salida del servomecanismo hidraulico. 

Considerando que las perdidas hidraulicas tienen lugar principal- 
mente en los dos canales parcialmente recubiertos del distribuidor 
y que estas perdidas estan subordinadas a la ley cuadratica en funcion 
de la velocidad (gasto), se puede anotar 

Ap = 2Z^y, 

donde t, es el coeficiente de resistencia del canal del distribuidor; 

v es la velocidad de escurrimiento del liquido por el canal del 
distribuidor. 

Puesto que los canales del distribuidor suelen tener la forma de 
rectangulo, uno de cuyos lados es invariable e igual a b y el otro es 
variable, x, se puede anotar la ecuacion del gasto en la forma siguiente: 

Q = VS = vbx, 

donde V es la velocidad de desplazamiento del piston. 

Expresando ahora V por medio de Q e introduciendolo en la for¬ 
mula para tendremos 

Q 2 

P° = Apcu. + 2£y 2g jfoji - 

o 

po = Ap cl i. + k-^2 ' (14.4) 

donde 



La magnitud k puede ser considerada aproximadamente constante 
e independiente del gasto. Si el servomecanismo hidraulico es alimen- 
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■t a do p°r una bomba regulable de presion constante (vease las figs. 157 
y lo5) y, si pueden ser despreciadas las perdidas hidraulicas en los tubos 
conduc ores, la presion p Q sera tambien constante e igual a la que crea 
la bomba. 

Si la carga en el vastago ejecutivo es nula (P = 0y n cll = 0) 
y los canales del distributor estan completamente abiertos (at = ) 

el suministro (gasto) del liquido al servomecanismo hidraulico es igual' 
a Q = Qmsx- De la ecuacion (14.4) tendremos entonces 


k = p 0 




Qrnax. 


Despues de hacer la sustitucion en la ecuacion (14.4) y resolverla 
respecto a Ap cll , tendremos 


A p, 


cil. 


Po 




donde Q — = V es el gasto relativo o la velocidad 

“max ^ttihy 


MIDlx. 


relativa del vastago ejecutivo; 


— X 

x = x - es el grado de abertura de los canales del distribuidor. 

max. 

La fuerza a lo largo del vastago ejecutivo (carga) es igual a 

P = Ap cll S==p 0 S (l — , (14.5) 

y la carga relativa P se halla al dividir P por P mS x. = PoS, o sea 

(14.5') 


p _ P _ j_ 

p 0 s . x 2 

La ecuacion obtcnida permite trazar una red de caracteristicas 
estaticas del servomecanismo hidraulico (booster), osea, la dependencia 
P de Q para distintos valores de xf vease la fig. 169). La grafica esta 
trazada para valores positivos y negativos de Q y x, es decir, para el 
mo vi mien to del distribuidor y del vastago y, por consiguiente, del 
liquido tanto en una como en otra direcciom 

En la grafica $e ve, que solo con velocidades pequenas de desplaza- 
mien to del vastago ejecutivo, el esfuerzo en este se aproxima al valor 
inaximo posible de p Q S> Cuanto mayor es la velocidad con que se des- 
pla^ el vastago ejecutivo tanto menor sera la carga que superara. 

En el punto donde las curvas cruzan el eje de abscisas, la carga 
sob re el vastago cambia de signo, es decir, se convierte en la fuerza 
que lira del vastago en direccion del movimiento, En este caso su 
velocidad va aurnentando y el cilindro hidraulico pasa ai regimen de 
bomba. De este modo, en la grafica, en los cuadrantes I y III, el 
cilindro hidraulico funciona eh el regimen de hidromotor, que realiza 
el traoajo de superacion de la carga, y en los cuadrantes II y IV, en el 
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F i g. 169. Caracteristicas estaticas del servomecanismo 



F i g. 170, Potencia relativa del servomecanismo en funcion del gasto relativo 
































































regimen de bomba, que impulsa el liquido en la misma direccion que 
la bomba principal. 

El rend i men to del servomecanismo hidraulico q se represent a como 
la relacion entre el trabajo por segundo que realiza el vastago ejecutivo 
y la potencia del flujo del'Hquido proporcionado al servomecanismo 
hidraulico, o sea 


PV _ p cll . n 
1 PoQ PqVS Po 


(14.6) 


Por consiguiente, el rendimiento del servomecanismo hidraulico 
es numericamente igual a la carga relativa sobre el vastago y varia 
segun la misma ley que P. 

La potencia util del servomecanismo hidraulico es igual a 

N = PV 


y la potencia relativa se determina por la relacion 


N = 


PV 


PV. 


Aplicando la formula (14.5') y tomando en consideration que 
V = Q tendremos 

n = 0 -§) q - ( |4 - 7 > 

En la fig. 170 se muestran las curvas de la potencia relativa N 
en funcion de Q para diversas x, construidas segun la formula (14.7). 

Ahora vamos a hallar el valor del caudal relativo Q con el cual la 
potencia es maxima. 

Siendo x = 1, en vez de (14.7) tenemos 

iV- =1 = (l-Q 2 )Q. 

Despues de diferenciar por Q igilalamos la derivada a cero; tendre¬ 
mos 

#=l-3<? = 0. 

De aqul que el gasto relativo optimo 
y la potencia relativa maxima 

^ m4x - = (i“^)l7T = 37r 

En este caso, la carga relativa sobre el vastago y el rendimiento 
del servomecanismo hidraulico, segun las formulas (14.5') y (14.6), 
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son iguales a 


P = 



La magnitud absoluta de la potencia maxima sera igual a 

2 o,r 2 


N, 


infix. : 


3 V 3 


p u SV- 


mfix. : 


3/3 


Qmfix.Po, 



I 

■g 


Eij+il Presion de La bomba 
Presion del desague 


|r°c a !%| Volumen cerrado 


F i g. 171. Esquema del servomecanismo hidraulico 

/ — distributor de mando; 2 — vastago ejecutivo; 3 — cilindro; 4 — embolo; 5 — chupones 
del sistema de regulacidn; 6 — valvula de amortiguacidn 


donde Qmax. puede ser halladode la expresion obtenida anteriormente 
para k , a saber; 

Qmax. = -^mfix. 



Despues de hacer la sustitucion en la expresion anterior, tendremos 
definitivamente 


fj _—-- m ^ x ~ n 3 /2 

^Vmax.- 31 /3 Yk P ° ’ 

En la fig. 171 se da el esquema del servomecanismo hidraulico 
con el distributor dispuesto en el interior del vastago ejecutivo. Al 
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desplazarse el distribuidor de mando 1, el liquido se dirige desde la 
bomba por los canales a una de las cavidades del cilindro 3 y se evacua 
de la otra cavidad. 

Ademas del cilindro con el vastago y el distribuidor los servome- 
canismos hidraulicos de ationes tienen tambien los siguientes disposi- 
tivos complementarios: 

a) Sistema de regulacion de los cilindros que asegura la conexion 
automatica de ambas cavidades del cilindro al bajar la presion en el 
sistema hidraulico. Esto es necesario para el desplazamiento libre del 



F i g. 172. Esquema del servomecanismo hidraulico con distribuidor exterior: 
J — cilindro; 2 — vastago ejecutivo; 3 — distribuidor; 4 — vjilvula del sistema de regula¬ 
cion; 5 — orificios del sistema de regulacidn 


vastago ejecutivo del servomecanismo hidraulico por medio de la pa¬ 
lanca del plloto, cuando se pasa al gobierno manual y el servomecanis¬ 
mo hidraulico no realiza ningun trabajo, sino que se convierte en un 
simple eslabon cinematico, 

En la fig. 171 la union anular de Las cavidades del cilindro se rea¬ 
liza por medio de chupones reguladores 5. Es evidente que, cuando en 
el sistema no hay presion, el desplazamiento del piston por una fuerza 
exterior provoca la desviacion de los chupones reguladores y la aber- 
tura de los canales por los cualej el liquido fluye sin obstaculo de 
una cavidad del cilindro a la otra. 

b) El amortiguator del distribuidor en la fig. 171 esta indicado en 
forma de una valvula de bola 6. El distribuidor y esta valvula trabajan 
como bomba, extrayendo imnierrurnpidamente el liquido de la cavi¬ 
dad del amortiguador A, donde, gracias a esto, se forma el vacfo. De 
este rnodo, sobre la cara del distribuidor actua una carga constante 
unilateral, la cual, como muestran los experimentos, protege el servo¬ 
mecanismo hidraulico de autooscilaciones. 

Otro esquema del servomecanismo hidraulico se muestra en la 
fig. 172. Este se diferencia del anterior, ante todo, por [a disposicion 
externa del distribuidor, cuyo cuerpo tambien esta uni do ngidarnente 
al vastago ejecutivo. El sistema de regulacion esta hecho del modo 
siguiente: cuando no hay presion en el servomecanismo hidraulico, 
la valvula reguladora 4 es llevada por el muelle a la position izquierda 
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extrema (como se muestra en el diseho) y une la cavidad izquierda del 
cilindro con la derecha. Si el liquido se suministra bajo presion al 
servomecanismo hidraulico, la valvula reguladora, por la accion de 
esta presion, se desplaza a la derecha, cubre el orificio 5 y separa una 
cavidad del servomecanismo hidraulico de la otra. 

El servomecanismo hidraulico se conecta al sistema de mando del 
avion segun el esquema «reversible» o «irreversible». 



F i g. 173. Esquema de la transmision de la palanca al organo de mando a tra- 
ves del servomecanismo hidraulico 

En el primer caso, una parte insignificante del esfuerzo se transmite 
de los organos de mando al piloto. En el segundo caso, toda la carga 
se equilibra completamente por la fuerza hidraulica, y a la palanca 
de mando se transmite solo la fuerza de rozamiento en el distribuidor 
de mando. 

En la fig. 173 es muestra el trabajo del servomecanismo hidrau¬ 
lico segun el esquema de mando reversible. Si nos imaginamos por un 
momento que el tirante de reversibilidad esta inmovil y el centro de 
rotacion del balancin ha sido transladado del punto A al B , el esquema 
de mando reversible se convertira en el irreversible. 

Vamos a aclarar el papel del servomecanismo hidraulico, cuando 
el esquema es revel sible, con el ejemplo numerico siguiente: 

Ejemplo.- Se da (vease la fig. 173) 

Diametro del cilindro del servomecanismo hidraulico D = 50 mm. 

Diametro del vastago ejecutivo d = 30 mm. 

Rendimiento del servomecanismo hidraulico r| = 0,90. 
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Carga de los organos de mando F = 960 kg. 
Relation de los brazos: 



Determinar: 1} La? presion a la entrada del servomecanismo hidrau- 
lico, si la press on en la linea de desagiie p deS agiie = 3 k g/ cm2 - 

2) El esfuerzo en la palanca kg T habiendo presion en el servomecanismo 

hidraulico v sin elia. . . 

Solution. 1. Deterrm names la fuerza P aplicada al vastago ejecutivo 

del servomecanismo hidraulico. 

p = F-f--^ = 960 (l—-£■) = 1.080 kg. % 

2. Determinamos la presion p 0 a la entrada del servomecanismo hidrau- 
lico. Puesto que 

P = ( D 2 — d 2 ) (po — Pdesagiie) 'H? 

entonces, 

„ 4P | r . = _ 4,1 - Q8 _-1-3 = 98,5 kg/cm 2 . 

Po — nr] (D 2 —d 2 ) +Pdesague 3,14-0,9 (5 2 — 3 2 ) ^ S 

3. Hallamos el esfuerzo en la palanca de mando, habiendo presion en el 

servomecanismo hidraulico. . . 

La relation de transmision (ccoeficiente de reversibihdad») es igual a 

b e f g _1 1 J_ _3__ 1 

fl= i77T^TTT' 2 ~32* 

El esfuerzo en la palanca de mando fr = i\F = ^960 = 30 kg. 

4. Hallamos el esfuerzo en la palanca de mando cuando no hay presion 
en el servomecanismo hidraulico. 

En este caso la relation de transmision es igual a 

— b A g b c — e — f g _ 7_ 

a c h cl c h 32 

El esfuerzo en la palanca f 2 = hf — ^ 960 =210 kg, es decir, el gobierno 

manual del avion en el regimen dado de vuelo es imposible, por eso hay que 
prever una fuente de potencia de emergencia, por si el sistema hidraulico aeja 
de funcionar. 

§ 65. Transmisiones hidraulicas de movimiento rotatorio 
(volumetricas rotativas) 

Con fori ne a la division de las bombas en dos clases princi pales, 
las de alabes y las volumetricas, las transmisiones hidraulicas de 
movimiento rotatorio se dividen tambien en hidrodinamicas (de 
alabes) y volumetricas o, mas precisamente, volumetricas rotativas. 
Estas ultimas las examinaremos en primer termino y con mas detalles. 

Las transmisiones hidraulicas volumetricas rotativas vienen a ser 
la union de una bomba con un motor hidraulico de tipo volumetrico 
rota it vo, que se Hams hidromotor. Por su construed on, el hidromotor 
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es la misma bomba, pero convertida en motor. Todas las bombas 
volumetricas rotativas tienen la propiedad de ser reversibles, es decir, 
pueden ser empleadas tanto en calidad de bomba, como en calidad de 
hidromotor. Esto significa, que, si a la bomba rotativa se le propor- 
ciona el liquido bajo suficiente presion, su rotor girara y realizara 
un trabajo. 

La ventaja principal de la transmision hidrdulica de movimiento 
rotatorio, en comparacion con transmisiones mecanicas corrientes, 
consiste en la posibilidad de cambiar 
de un modo gradual (no escalonado) la 
relacidh de transmision y la transfor- 
macion del momento. 

En la fig. 174 se muestra el esque- 
ma de una simple transmision hidrau- 
lica volumetrica rotativa (mando hi¬ 
draulico), es decir, de la bomba, el 
hidromotor y el deposito con liquido, 
unidos mediante tuberias. El deposito, 
incluido en el sistema, es necesario 
para compensar las fugas exteriores del 
liquido y de las variaciones del volu- 
men del liquido segun la temperatura, 
asi como para debilitar su calentamiento 
durante el trabajo. Ademas, la elevada 
presion del aire en el deposito crea 
las condiciones necesarias en la Liberia de aspiracion para eli- 
minar la posibilidad de la cavitacion en la bomba. 

Es posible tambien la construccion de la transmision hidraulica 
de tipo cerrado, es decir, sin incluir el deposito en el esquema princi" 
pal de circulacion del liquido. Pero en este caso empeoran las condi¬ 
ciones de refrigeracion del liquido. El deposito con presion elevada 
o con bomba de alimentacion debe ser unido a la linea de aspiracion 
tal como se indico para la Liberia cerrada (vease la fig. 124). 

Examinemos las relaciones principals para la transmision hidrau¬ 
lica que trabaja segun el esquema indicado, designando las magnitu¬ 
des referentes a la bomba con indice 1, y al hidromotor, con indice 2. 

El suministro util de la bomba es igual al gasto efectivo que pasa 
por el hidromotor, o sea, 

Qi = Q 2 . (14.8) 

Pasemos de los gastos efectivos a los teoricos, tomando en conside- 
racion, que el gasto efectivo, que pasa por el hidromotor, es mayor 
que el teorico y que las fugas en el hidromotor estan dirigidas en el 
mismo sentido que el gasto principal. En vez de la formula (14.8) 
tendremos 

Qti'Hui = 

>V2 

donde r) B1 es el rendimiento volumetrico de la bomba; 



F i g. 174. Esquema de la 
transmision hidraulica vo¬ 
lumetrica rotativa 


1/2 17-468 
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ti „2 es el rendimiento volumetrico del hidromotor, el cual, a dife- 
rencia de 1101 , se determina como relacion entre el gasto teorico y efec- 
tiTO. 

De aqul que el rendimiento volumetrico de toda la transmision 
hidraulica (T] DTr ) sera igual a 

Vr,-. = Wi t , 2 = |^. (14.9) 


Suponiendo que la bomba y el hidromotor son regulables, introdu- 
cimos en el analisis el coeficiente de regulacion 1(3, que para las bombas 

e hidromotores con position excentrica del rotor es igual a —^— 

e mfix. 


(vease el § 60), y para las maquinas hidraulicas rotativas de embolo 
con arandela (bloque) inclinada, a ^ - . Es evidente que, al regular 


las maquinas hidraulicas, los coeficientes op pueden variar desde 0 a 1. 

Entonces, expresando los gastos teoricos por medio de volumenes 
de trabajo maximos W, coeficientes ip y numeros de revoluciones n, 
tendremos 


_ _ 1 1 : '2^ 7 2 1 

rllTrr ~ l|3i - t2^2 ’ * 


(14.10) 


donde i es la relacion de transmision, igual a 

. = wi = J^2_L_ (14.10') 

n 2 'HvTr 


Debido a que en las tuberias que unen la bomba, el hidromotor 
y el deposito, existen perdidas hidraulicas, la presion que crea la bomba 
(pi) sera mayor que la que utiliza el hidromotor (p 2 ). La relacion 
entre p 2 y Pi se denomina rendimiento hidraulico de la transmision 
hidraulica, o sea, 


P2 

T\HTr = ~ 


(14.11) 


Hay que tener en cuenta que aqul (vease la fig. 174) 
P2 ~ P2 entr. p2 sal.i 


Pi — Pi sal. — Pi entr- 


Restando la primera ecuacion de la segunda, tendremos 

Pi — Pz = (Pi sal. — Pz entr.) + (P2sal. Pi entr.) = 2 Pti 

es decir, la diferencia entre la presion que crca la bomba y la que uti¬ 
liza el hidromotor es igual a la perdida total de presion en las tuberias 
(lineas de descarga, de aspiracion y de desagiie). ... 

Apliquemos ahora las ecuaciones energeticas para la bomba y el 
hidromotor, es decir, expresemos la potencia que se gasta en la roiacion 

1 Si los chupones estan dispuestos bajo un angulo <f con respecto al eje de 
rotacion, el coeficiente ip se puede expresar del mismo modo, sin cometer gran 
error. 
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de la bomba ( N A ) y la que desarrolla el hidromotor (N 2 ). ! Tomando en 
cuenta la formula (12.4), para la bomba, tendremos 


y para el hidromotor 


N\ = Mx Oj 


P 1 Q 1 

T lui T lMi 


N 2 — M 2 CO 2 — p2Q2 x \v2^2M » 


(14.12) 

(14.13) 


donde M son los momentos de rotacion; 

co son las velocidades angulares; 

r\M son los rendimientos mecanicos, considerando el rozamiento 
en las maquinas hidraulicas. 

Los rendimientos hidraulicos de las maquinas hidraulicas rotativas, 
tanto de las bombas, como de los hidromotores, se consideran general- 
mente iguales a la unidad, ya que las perdidas principales en estas 
maquinas son las volumetricas y mecanicas; las perdidas hidraulicas 
se incluyen en las mecanicas. 

Dividiendo la segunda ecuacion por la primera hallamos la magni- 
tud del rendimiento total de toda la transmision hidraulica, el cual, 
por una parte, sera igual a 


„ _ a^ 2 _m 2 co 2 k 

^ Tr N ± AMi - 1 ’ 


(14.14) 


donde k es el coeficiente de transformacion del momento. 

Por otra parte, tomando en consideracion las formulas (14.8) 
y (14.11), despues de hacer una division semejante, tendremos 


v r lul'nv2 T lMl T lJVf2 — 'HHTr'nvTr'nMTr — 'nH 1 1l'n2) (14.15) 


es decir, el rendimiento total de la transmision hidraulica es igual al 
producto de sus rendimientos hidraulico, volumetrico y mecanico o al 
producto del rendimiento hidraulico (considerando las perdidas en 
las lineas de union) por el rendimiento total de la bomba y por el ren- 
dimiento total del hidromotor. 

Los valores del rendimiento total de las transmisiones hidraulicas 
rotativas varian entre los limites de 0,7 a 0,85. 

La regulacion de las transmisiones hidraulicas, con el fin de cam- 
biar la relacion de transmision i y el coeficiente de transformacion 
del momento k , se puede realizar empleando uno de los metodos si- 
guientes: 

1) Regulando la bomba, es decir, cambiando su excentricidad o la 
inclinacion de la arandela (del bloque). 

2) Regulando el hidromotor, es decir, cambiando su excentricidad 
o la inclinacion de la arandela (del bloque). 

3) Dejando pasar una parte del suministro de la bomba por la 
valvula. 

A menudo se emplea el primer metodo de regulacion, formando 
la transmision hidraulica con la bomba regulable y el hidromotor 
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irregulable. El empleo del segundo metodo de regulacion puede ser 
conveniente como com piemen to al primer metodo. Ambas maquinas 
hidraulicas, que forrnan en este caso la transmision, deben ser regula- 
bles. El tercer metodo de regulacion no es economico y se aplica solo 
en los casos de fund on a mien to breve de la transmision hidraulica. 

El ejemplo mas importante del empleo de las transmisiones hidrau- 
licas volumetricas rotativas en los aviones son las transmisiones que 
van de los motores a los generadores de corriente alterna de frecuencia 
estable. Los generadores deben tener una velocidad angular de rotacion 



Fig. 175. Grafica de regulacion de la transmision hidraulica 

constante, a pesar de las variaciones de las revoluciones del motor 
y de las modificaciones de la carga en la red electrica. En estas con- 
diciones, el numero de revoluciones del hidromotor unido con el gene- 
rador n 2 = const, y el numero de revoluciones de la bomba n 1 cambian 
en cierta escala, dependiendo del tipo del motor. Por consiguiente, la 
relacion de transmision en la transmision hidraulica debe cambiar 
gradual y auiomaticamente. 

En la"fig. 175 se muestra la grafica de reguiacion de la transmision 
hidraulica para el ejemplo citado, es decir, los coeficientes Tpi y 
el gasto Qy la potencia N 2 (as! como el momento Af 2 ) con presiones 
y revoluciones n 2 constantes, en funcion del numero de revoluciones 
del arbol motriz (de la bomba) ni- 

La vertical A — A corresponde al caso cuando ambas maquinas 
hidraulicas tienen voluinenes de trabajo maximos, es decir, ip t = ipz = 
= 1. A la derecha de la vertical A — A esta la zona de regulacion 
de la bomba, donde el coeficiente i|) t disminuye por la ley hiperbolica 
(vease la formula 14.10'), y a la izquierda, la zona de regulacion del 
hidromotor, donde el coeficiente ip 2 aumenta por la ley de la recta. 
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El gasto se determina por la relacion 

Q = Tpj Witii — q = ^^ 2^2 + Qi 

por consiguiente, siendo constante pi = pz — p, el gasto se representa 
en la grafica por una recta que se quiebra en la linea A — A. Esto 
quiere decir, que al regular la bomba, el gasto queda constante y a! 
regular el hidromotor, disminuye segun la recta. 

La potencia util del hidromotor N 2 , que se determina por ia for¬ 
mula (14.13), con las admisiones adoptadas, se representa aproximada- 
mente igual que el gasto; y el momento, exactamente igual que la 
potencia. 

El numero de revoluciones minimo m in. y ^2 min. son determinados 
por el autofrenado del hidromotor, es decir, por la iguaidad M 2 = 0. 

El numero de revoluciones maximo rij mg*, y min. son determina¬ 
dos por el limite de capacidad de trabajo de la bomba segun las revo¬ 
luciones. Para las modernas bombas rotativas de embolo se considera 
flung*. 4.500 r. p, m. 

Utilizando la ecuacion (14.10') para e! regimen de trabajo de la 
transmision hidraulica, cuando^i = ^2 = 1 y «i = (pOaI y despues, 
para el regimen de revoluciones maxi mas de !a bomba /iimSx., divi- 
dtendo una ecuacion por otra, tendremos 

n l mgx. 1 

(«i)a (^Omln. 

Esta relacion de los numeros de revoluciones de denomina escala 
de regulacion segun las revoluciones, conservando constante la poten¬ 
cia. 

Si suponemos, como ocurre a menudo, que n 2 = (fii)max.. de la mis- 
ma ecuacion (14.10'), tendremos que 

Ah'! - ^2 l _^2 1 

- Wi (Bi w ^ Wl 

n l mgx._ l^i 

(«1 )a ^2 Ib ‘ 

Esto significa que, si queremos asegurar una escala de regulacion 
conservando constante la potencia, igual, por ejemplo, a dos, el volu- 
men de trabajo de la bomba debe ser aproximadamente dos veces mayor 
que el del hidromotor. 

La escala de regulacion por revoluciones, como se ve de lo expuesto, 
puede ser ampliada regulando el hidromotor, pero la potencia ya no 
quedara constante. 

Ademas de la transmision hidraulica sencilla descrita para el mando 
de los generadores sincronicos de los aviones, se emplea tambien la 
transmision hidraulica diferencial, que viene a ser una combination 
de un mecanismo de engranaje diferencial con la transmision hidrau¬ 
lica. En el regimen calculado toda la potencia se transmite de modo 
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mecanico por medio de una transmision planetaria, y la hidraulica 
no funciona. Si el numero de revoluciones del arbol motriz cambia en 
uno a otro sentido del calculado, comienza a trabajar la transmision 
hidraulica, que suministra la potencia que falta o deriva el exceso de 
la potencia. Se utilizan t^mbien transmisiones hidraulicas diferencia- 
les con otro principio de funcionamiento. 

§ 66. Transmisiones hidrodinamicas 

Las transmisiones hidrodinamicas (de alabes) son una combina¬ 
tion de una bomba centrifuga con una turbina hidraulica, cuyos rode- 
tes de trabajo estan aproximados al maximo y dispuestos en un cuerpo 
comun de modo coaxial. 

Las transmisiones hidrodinamicas se dividen en embragues hidrau- 
licos y transformadores hidrdulicos . La diferencia de principio entre 
estos consiste en que Ios primeros, al transmitir la potencia, no cam- 
bian el momento, y los segundos, lo aumentan o disminuyen, es decir, 
realizan la transformation del momento. 

El esquema del embrague hidraulico se muestra en la fig. 176, a, 
donde 1 es el arbol motriz, 2, el arbol accionado, 3, el rodete de la bom- 




F i g. 176. Esquemas de las transmisiones hidrodinamicas 

ba, 4, el rodete de la turbina. Al girar el rodete de la bomba unido 
rigidamente con el arbol motriz, el liquido se desplaza a la periferia 
y se rechaza al rodete de la turbina. 

El flujo ejerce una fuerza sobre Ios alabes del rodete de la turbina 
y transmite al arbol accionado la energia que ha adquirido en el rodete 
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de la bomba. De este modo, en la cavidad cerrada de trabajo del embra¬ 
gue hidraulico el liquido circula ininterrumpidamente y la potencia se 
transmite de un arbol a otro, sin haber union rigida entre ellos. 

Si despreciamos el rozamiento de las superficies exteriores de los 
rodetes de trabajo con el liquido, se puede considerar que los momentos 
en los arboles motriz y accionado son iguales, o sea, 

M t = M 2 . (14.16) 

El rendimiento del embrague hidraulico v\ m h se determina por con- 
siguiente, de la relacion de las revoluciones: 

= (14.17) 

La diferencia entre la unidad y el rendimiento del embrague 
hidraulico se denomina deslizamiento relativo, o sea 

S ~ 1 ' 

Los embragues hidraulicos se proyectan generalmente de modo que 
en el regimen establecido y calculado de trabajo, la magnitud de 
deslizamiento S llegue a ser solamente un 2—4% y que la relacion de 
transmision y el rendimiento sean proximos a la unidad. Sin embargo, 
al aumentar el momento que se transmite, en comparacion con el cal¬ 
culado, es decir, al sobrecargar el embrague, el patinaje aumenta, 
las revoluciones del rodete de la turbina disminuyen y el rendimiento 
mh baja. 

Si es necesario realizar la transmision de la potencia, cambiando 
el momento de rotation y con relacion de transmision diferenciada sus- 
tancialmente de la unidad, pero conservando un rendimiento bastante 
alto, se utilizan los transformadores hidraulicos. La peculiaridad del 
transformador hidraulico de alabes consiste en que entre los rodetes 
de la bomba y de la turbina esta instalado un aparato guia fijo, es 
decir, un rodete de alabes complementary, rigidamente unido con el 
cuerpo. En el esquema del transformador hidraulico (fig. 176, b) el 
aparato guia esta designado con la cifra 5, y los demas elementos, 
igual que en la fig. 176, a. 

En lugar de la igualdad (14.16) para el transformador hidraulico 
tenemos 

Af i + M. a g, = M 2l 

donde M agt es el momento reactivo que surge en los alabes del aparato 
guia. 

En la formula citada, el momento M agm es positivo, cuando al trans¬ 
mitir la potencia el transformador hidraulico disminuye las revolu¬ 
ciones y aumenta el momento, y es negativo, en caso contrario. De 
este modo, en el primer caso, el aparato guia aumenta los remolinos 
en el flujo creado por el rodete, lo que trae consigo el crecimiento de 
M 2 y, en el segundo caso, disminuyen los remolinos. 
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Igual que para la transmision hidraulica volumetrica rotativa, 
para el transformador hidraulico es justa la siguiente expresion para 
el rendimiento *). 


# 


v\th 


M 2 n z 

Mxn t 


o ? tomando en consideration (14.17) e introduciendo el coeficiente de 
transformacion del momento k , 


**\th 



F i g. 177. Curvas de rendimiento de un manguito hidraulico y de un transfor¬ 
mador hidraulico 


En la fig. 177 se muestra el rendimiento del embrague hidraulico 
(Tim/.) y del transformador hidraulico•(%,,)> si k>\, en funcion de 

la relacion de revoluciones —. 

U i 

El primero se muestra en forma de una recta de acuerdo con la 
formula (14.17), y el segundo, tiene la forma de curva con valor maxi- 


mo, cuando ^ es proximo a 0,5 . 

La comparacion de las curvas indicadas muestra que el transforma¬ 
dor hidraulico es mas economico que el embrague hidraulico para gran- 

des relaciones de transmision i pequenas). Ai contrario, al acer- 

carse el numero i a la unidad, el embrague hidraulico llega a set mas 
economico. Pero la ventaja principal del primero en comparacion con 
el segundo, para grandes valores de consiste en su capacidad de 
aumentar el momento, lo que muchas veces es necesario en la practica. 


^ as transmisiones hidraulicas de movimiento rotatorio descritas en el 
§ 65, son tambien transformadores hidraulicos, pero de otra clase* volumetricos 
rotativos. 
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Las transmisiones hidrodinamicas se emplean cada vez mas amplia- 
inente en las maquinas de transporte terrestre (automoviles, tractores, 
etc-), asi como en las instalaciones maritimas. En todos estos casos es 
muy importante que, al arrancar la maquina, se obtenga el aumento 
del momento en el arbol accionado en comparacion con el rnotriz, lo 
que se asegura con el transformador hidraulico. En el aceleramiento 
ulterior de la maquina esta transmision disminuye gradualmente la 
relacion de transmision, y despues se realiza la union directa del 
arbol del motor con el accionado o ia conversion automatica del 
transformador hidraulico en embrague hidraulico (transmision hi¬ 
draulica compleja). Esta conversion se logra uniendo el aparato gufa 
con el rodete de la bomba (o de la turbina), con lo que el primero 
comienza a girar junto con e! segundo. 

En la tecnica de aviacion los embragues hidrodinamicos se utilizan 
para transmits la rotacion del motor de arranque al rotor del motor 
principal de la turbina de gas. 



















APENDICE 


Ecuaciones diferejiciales del movimiento del 
liquido perfecto y su integration 


1. Deduction de las ecuaciones diferenciales del movimiento 
del liquido perfecto 

Vamos a demostrar que las ecuaciones principales de la hidrosta- 
tica y la ecuacion de Bernoulli para los casos considerados anterior- 
mente pueden ser obtenidas integrando las ecuaciones diferenciales 
del movimiento del liquido perfecto. Deduzcamos estas ecuaciones 
y despues integremoslas para los principales casos particulars de equi- 
librio y movimiento. 

Tomemos en un flujo estable de un liquido perfecto cualquier 
pun to M con las coordenadas y y z (fig. 178). Pasado un lapso infi¬ 
nitesimal de tiempo dt T una particula de liquido se desplazara a la 
position M' desde el punto M a una d island a dl t cuya proyeccion 
sob re los ejes de coordenadas es igual a dx, dy y dz . De este mode, el 
segmento dt es un elemento de la trayectoria, la cual, en las coo- 
diciones de movimiento estable, coincide con la linea de la corriente. 

Construyamos sobre el segmento dl> tornado como diagonal, un 
paralelepipedo rectangular con aristas paralelas a los ejes de las 
coordenadas y, por consigulente, iguales a dx , dyydzy examinemos este 
volumen elemental de liquido. . 

Compongamos ecuaciones diferenciales del movimiento del volu¬ 
men escogido de liquido, cuya masa es igual a p dx dy dz. 

Supongamos que las componentes de la unidad de fuerza de masa 
que actua sobre el liquido junto al punto M son iguales a X, Y y Z. 
Entonces, las fuerzas de masa que actuan sobre el paralelepipedo en 
direction de los ejes de las coordenadas seran iguales a estas componen¬ 
tes multiplicadas por la masa del paralelepipedo. 

La velocidad del movimiento del liquido en el punto M la designa- 
remos con u, y sus componentes, con v x , v y y v z . Entonces, las proyeccio- 
nes de la aceleracion se expresaran en la forma siguiente: 

dv x m d v y . dv z 
dt ’ dt 7 dt 
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Supongamos que la presidn en el punto M es igual a p. La presidn 
p es ftmewn de las coordenadas x, y y z. Sin embargo, al paLr del 
punto M, por ejemplo, al punto N (vease la fig. 178), cambiasolamen- 
te la coordenada * en una magnitud infinitesimal dx, debido a lo cual, 



F i g. 178. Para la deduccion de las ecuaciones diferenciales del movimiento del 

liquido perfecto 


a funcion p recibe un incremento igual al diferencial 


% dx - 


Por ello, la presion en el punto N sera igual a 


P + ^dx. 


particular: 


n 1 ° a , S presiones en ofros puntos correspondientes de las 
aristas; norm ales al ejex, por ejemplo, en los punt os A" y M' vemos 

que estas presiones se diferencian en la misma magnitud (con exactitud 
de lnfimtesimales de ordenes superiores), igua! a 



, 10 ta i n !°’ ^ J diferencia d e las fuerzas de presion que actuan 

sobre el paralelepipedo en la direccidn del eje * serd igual a 

—%dxdydz. 


^ notem P s las ecuaciones del movimiento del paraleleniDedo en 
las proyecciones sobre los ejes de las coordenadas: P alelepipedo en 

p dx dy dz = Xp dx dy dz—dx dy dz-, 
p dx dy dz^ = Yp dx dy dz-^dx dy dz :; 

pdxdyd Z ^ = Zpdxdydz-^dxdydz. 
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Dividamos los terminos de estas ecuaciones por la masa del ele- 
mento p dx dy dz y pasemos al lfmite, aproximando dx, dy y dz a cero, 
es decir, reduciendo el paralelepipedo al punto de partida M. Enton- 
ces, en el limite tendremo^ ecuaciones del movimiento del liquido, 
referidas al punto M\ 


dv x _ v i . i 

dt p dx ' 

^ = y _L d£- • > 

dt p dy 9 I 


(A.l) 


dV, ry 1 dp 

ir= z -j-£- j 


Estas ecuaciones fueron obtenidas por primera vez en 1755 por 
el miembro de la Academia de Ciencias de Rusia, el sabio de Peters¬ 
burg© L. Euler y se denominan ecuaciones de Euler. 

Los terminos de estas ecuaciones representan las aceleraciones 
correspondientes y el sen tide de cada una de las ecuaciones consiste 
-en lo siguiente: la aceleracion total de la particula a lo largo del eje 
de las coordenadas consta de la aceleracion de las fuerzas de masay de 
3 a de fuerzas de presion. 

Las ecuaciones de Euler en esta forma son justas tanto para el liqui- 
do incompresible, como para el compresible; son justas para el caso 
cuando de las fuerzas de masa actue solo la de gravedad, asi como para 
el movimiento relativo del liquido. En este ultimo caso, las magni¬ 
tudes X, Y y Z deben incluir las componentes de la aceleracion de 
los movimientos de traslacion o de rotation. 

En el caso de liquido inmovil 


dv x _ dv v __ dv z __ n 
dt dt dt 


y las ecuaciones diferenciales de Euler adquieren el aspecto si¬ 
guiente: 


X--^- = 0; 

p dx 

Y- — ^- = 0; 

P ^ r 

Z — —-^ = 0. 

p dz 


(A.2) 


El sistema obtenido es el de ecuaciones diferenciales de equilibrio 
del liquido. 


2. Funcion de fuerza. Superficies del nivel 

Aprovechemos las ecuaciones diferenciales obtenidas para exami- 
nar algunas cuestiones del equilibrio del liquido. 
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Multipliquemos cada ecuacion (A.2) por dx, dy y dz respectivamen- 
te y, despues, sumando estas ecuaciones, obtendremos 

Xdx + Ydy + Zdz = ±(£dx + ^dy + £dz) . (A.3) 

El trinomio que esta entre parentesis en el miembro derecho de la 
ecuacion (A.3) es el diferencial total de la funcion p (x, y, z), es decir 

IT dx + ^% dy + W dz = dp '’ 
y la ecuacion (A.3) se puede expresar del modo siguiente: 

X dx + Y dy +Z dz = ^dp. (A.3') 

De aqui se puede deducir que el miembro izquierdo de la ecuacion 
(A.3') debe ser el diferencial total de cierta funcion U (x, y, z). Esta 
funcion debe poseer la siguiente propiedad: sus coeficientes derivados 
en las coordenadas x, y y z tienen que ser iguales a X, Y y Z respecti- 
vamente, o sea 

SU_ _ y. _3t/ _ y. dU_ _ 7 

dx — A ’ dy r ’ dz 

La funcion U se denomina funcion de fuerza. Como es sabido de la 
mecanica teorica, esta funcion es igual al potencial de fuerzas con 
signo contrario. 

De este modo, se puede hacer la conclusion de que el equilibrio 
del liquido es posible solo bajo la accion de las fuerzas de masa que 
tienen un potencial. 

Introduciendo la funcion U en la ecuacion principal (A.3') tendre- 
mos 

dU . . dU i . dU , _ 1 , 

-dF dx + ~df dy + ~dT dz ^J dp ' 

o bien, 

dU = jdp. (A.4) 

Despues de la integracion tendremos en forma general: 

p = pU + C . (A.5) 

La constante de integracion la hallamos de las condiciones Hmi- 
tes; supongamos que si U = U Q p = p 0 , entonces 

p = Po + p(U-U 0 ): (A.5') 

Denominaremos superficie del nivel a la que satisface la condicion 
siguiente: 

U (x, y, z) = 0. 
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Esta superficie se denomina tambien superficie del potencial iden- 
tico. Como se deduce de las ecuaciones (A.4) y (A.5') para todos los 
puntos de esta superficie tiene lugar la condicion de: 

dp = 0, 

es decir, * 

p(x , y, z) = const. 

Por consiguiente, la superficie del nivel, al mismo tiempo, tiene 
la misma presion. 

Ademas, de lo expuesto se puede deducir, que para el liquido hete- 
rogeneo su densidad es funcion de la presion. Por eso, las superficies 
de! nivel para el liquido heterogeneo seran tambien las del mismo pia¬ 
no. Esto signifies que un liquido heterogeneo en equilibrio se dispone 
por capas de densidad igual, que corresponden a las superficies del 
nivel. Dicha propiedad se utiliza para separar las mezclas liquidas 
neterogeneas, en dispositivos llamados centrifugas. 

Introduzcamos en el analisis la fuerza resuitante de masa de tinidad 
A cuyas proyecciones sobre los ejes de las coordenadas son iguales 
3 ■' j y , Z i es decir ’ tomemos aceleracion total provocada por la 
accion de todas las fuerzas de masa en el punto dado. Despues, tomemos 
en consideration que las magnitudes dx, dy y dz son proyecciones del 
segmento infinitesimal dl, que es la distancia entre dos puntos pro- 
ximos M y M' (vease la fig. 178). F 

Sasandose en lo expuesto, se pueden anotar las igualdades siguien- 

X = j cos (/, x ); Y = / cos (/, y); Z = j cos (/, z) 

y 

dx = dl cos (dl,x); dy dl cos {dCy); dz = dl cos (d/?z). 

Ahora, aplicando la formula para determinar el coseno del angulo 
entre dos rectas en el espacio, tendremos 

X dx-\-Y dy + Zdz = j dl cos (/, dl) = dU. 

Colocando la expresion obtenida para dU en la formula (A.4) 
y determinando dp, tendremos 

dp = pj dl cos (j?dl). (A.6) 

De la formula (A.6) se ve que el incremento maximo de la presion 
se obtiene en direccion de la fuerza de masa resuitante /, ya que el 
cos (/, dl) aquf es igual a la unidad. 

Para cualquier segmento dl situado en la superficie del nivel, el 
incremento dp = 0. Pero en el caso general j y dl no son iguales a cero; 
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por consiguiente, el cos (/, dl) = 0, es decir, la fuerza demasa 
resuitante esta dirigida por la normal a la 
superficie del nivel. , 

Utilizando esta propiedad de la superficie del nivel, se puede 
hallar facilmente la posicion de la superficie libre del liquido en el 
caso en que, ademas de la fuerza de gravedad, actuan sobre este otras 
fuerzas de masa. 

3. Integracion de la ecuacion diferencial del equlibrio 
del liquido 

Analicemos la integracion de la ecuacion diterencial del equilibrio 
del liquido (A-3') o (A.6) para tres casos concretos, mencionados en 
los capitulos 2 y 3, a saber: para el principal caso particular, es 
decir, el equilibrio del liquido bajo la accion de la fuerza de gravedad, 
y para dos casos de reposo relativo. 

1. Supongamos que de las fuerzas de masa sobre el liquido actua 
solo la de gravedad. Dirigiendo el eje z por la vertical hacia arriba, 
tendremos 

X = 0; F = 0; Z=-g. 

Despues de la sustitucion en la ecuacion (A.3'), tendremos 



o bien, 

dp= — p gdz= —ydz. 

Efectuada la integracion, tendremos 

p= — yz + C. 

La constante de integracion la hallamos de las condiciones para la 
superficie libre, donde z = z 0 , p = Po (vease la fig. 6); por consi¬ 
guiente, 

C = po + y2 0 . 

De donde 

P = Po + (Zo — *) Y. 
o 

p = po + hy. 

Hemos llegado a la ecuacion (2.2) que obtuvimos por otro camino 
en el § 6. 

2. Supongamos que el liquido se encuentra en un recipiente que se 
traslada con movimiento rectilineo y con aceleracion uniforme, es 
decir, el liquido esta en reposo relativo, lo que se ha examinado en el 
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^ogido n |a S d e irKd6n S fTf", (A ' 6 >’ habiendo 

(veale la fig. H>Tt«KS '* f “ erza de masa ' 


* cos (/, dl) = 0 

y. por consiguiente, 

dp = pjdl. 

Hecha la integracion, tendremos 

Puesto que siendo 1 = 0, n = Dn pntnn^ r — * , 

definitivamente la ecuacion ya conocida JS) ~ Po ’ Y tendremos 

P = Po + jpL 

p t . T t . iugar el reposo relative, examinado en el £ 19 
Colocando el origen de las coordenadas en el eentro del fondo delved- 
P'ente y d.„g, en do el eje por la vertical hacia arriff tendremos 

X jg o)V cos (rTx) = a> 2 x; 

Y = oi 2 r cos (r^y) = a?y- 
Z=-g. 

tend S remos Uyend0 CStaS magnitudes en la ecuacion de equilibrio (A.3') 


(a 2 x dx + a> 2 y dy~gdz = ^~ 
o p 

dp = X-oi 2 (xdx w -' r ydy) — y dz. 

Si tenemos en cuenta que 

xdx + ydy = d (-0 , 

entonces, despues de la integracion, tendremos 

P = 2)7 0)2 '' 2 — Y z + C. 

Si r = 0 y z = h p = p Q , p 0 r consiguiente, 


C — Po + Ay. 

Definitivamente tendremos 

P = Po + Y (h ~z) + co 2 r 2 . 


(A.7) 
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La ecuacion de la superficie libre del liquido puede ser obtenida 
si en la ecuacion (A.7) tomamos p = p 0 . Despues de las reducciones 
y la conversion, tendremos 


lo que coincide completamente con la formula (3.2) obtenida anterior- 
men te. 

Si despreciamos en la expresion anterior la fuerza de gravedad 
(Z = 0 ), y determinamos la constante de integracion de la condicion 
de que r = r 0 , p = p 0 , obtendremos la formula ya conocida (3.3), 
a saber: 

P = Po + y^{r 2 -rl). 


4. Integracion de las ecuaciones diferenciales del movimiento 
del liquido 

Examinando la corriente estable del liquido, multipliquemos cada 
una de las ecuaciones del movimiento (A.l) por las proyeccionescorres- 
pondientes de desplazamiento elemental, iguales a 

dx = v x dt; dy = v y dt\ dz=v z dt, 
y sumemos las ecuaciones. Tendremos 

Xdx + Ydy + Zdz-±(^dx + ^dy + ^dz') = 

= V x dv x + v y dVy + v z dv z . 

Teniendo en cuenta que 

s V 2 \ 

v x dv x = d[~Yj ; 

v v dv y = d (jjf) ; 

/ V 2 N 

v z dv z =d ' 

v% + vl + v 2 z = v 2 , 

se puede expresar la ecuacion anterior en la forma siguiente: 

Xdx + Y dy + Zdz = jdp + d(^^ , (A. 8 ) 

du=Up + i(^~). 










Integremos esta ecuacion para el principal caso particular del movi- 
miento del liquido perfecto, cuando sobre este actua solo una fuerza 
de masa, la gravedad, asi como para los dos casos de movimiento 
relativo. 

1. Para el primer cafco, si dirigimos el eje z por la vertical hacia 
arriba, resulta 

X = 0; 7 = 0; Z=-g. 

Colocando estos valores en la ecuacion (A.8), tendremos 
§d z + — dp -f- d — 0, 

dz +J d P + d (^')= 0 . 

Puesto que para un liquido incompresible y = const., la ecuacion 
anterior se puede presentar en la forma siguiente: 



Esta ecuacion significa, que el incremento de la suma de los tres 
terminos comprendidos entre parentesis, al desplazarse a lo largo de la 
linea de la corriente (trayectoria) es igual a cero. De aqui concluimos 
que el trinomio citado es una magnitud constante a lo largo de la linea 
de la corriente y, por consiguiente, tambien a lo largo del filete ele¬ 
mental, o sea 

z + y + -J = const. 


Esto es la ecuacion de Bernoulli'para el filete de liquido perfecto 
obtenida mas arriba, en el § 15. 

Si la ecuacion se aplica para dos secciones del filete, adquiere la 
forma ya conocida (4.12): 


7 4_£L_l d i _ i Pz i fa 

2l + y +2j- 22 + T + 25- 


2. Supongamos que el liquido se mueve por el cauce, el que a su 
vez se desplaza en el espacio con aceleracion constante a (fig. 104). 
Entonces, sobre todas las particulas del liquido actuara la fuerza de 
masa de unidad j', igual nurnericamente a la aceleracion a, pero diri- 
gida en el sentido opuesto. Si designamos las componentes de esta fuer¬ 
za con j' x jy y j' z entonces 

X = j x ] Y = j y ; Z = j z g 


y el incremento de la funcion de fuerza sera igual a 
dU = /" dx + j' v dy -f (j’ z —g)dz. 
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La ecuacion (A.8) se expresara en la forma siguiente: 

jxdx + jydy + (j’ z — g)dz = jdp + d(j2-') . 
Despues de la integracion y simplificando, tendremos 
z + Y + -^r — (j'x dx+j’ y dy + j' z dz) = const. 


Si aplicamos esta ecuacion para dos secciones del filete con las 
coordenadas de los centros de gravedad de estas secciones x±> y u z u 
y */ 2 > z 2 y entonces adquiere la forma siguiente: 

z t + -y- + y— “ y Ux x i + l\y i + U z i) — 

= z 2 + y- + -<y — — U'xX 2 + j'ytfz + fez), 

o 

z 1 + -^-+|: = z 2 + y + | r + A// ln , 

donde A// ln . es la presion de inercia, igual a 

A//m. = -y- ( x i — * 2 ) +yjr (#i — # 2 ) +~y ( 2 i — z 2 ) 
o 

A H in =-Lla = jta- 

Aqui l a es la longitud de la proyeccion del sector del filete (del 
cauce), que se considera sobre la direction de la aceleracion a, es decir, 
la distancia entre dos puntos de coordenadas x u Uu y*JC 2 , #2 y 22 - 
El mismo resultado hemos obtenido en el § 40. 

3. Supongamos que el cauce por el cual fluye el liquido gira uni- 
formemente alrededor de un eje vertical con velocidad angular co 
(fig- 105). 

Entonces 

X = co 2 x; Y = <efly; Z=—g, 


y la ecuacion (A.8) tendra el aspecto siguiente 

(o 2 x dz + aPydy — gdz = — dp d { — 

-gdz = \dp + d(^>) . 

Despues de la integracion y las conversiones, tendremos 


0 ) 2 f 2 


2 g 2 g 


=const. 
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o bien, 


donde 


I _Pl| 7 \£2_j_ v l I A W 

1 ' V 2g 2 ‘ V 9rr 


2g 


kH in =^(r\-rl). 


Hemos llegado a la misma formula (10.3), que fue obtenida en el 
§ 40. 

De este modo, tod as las ecuaciones princi pales de equitibrio y mo- 
vimiento del liquido perfecto obtenidas mas arriba, al examinar los 
fenomenos fisicos concretos, pueden ser deducidas mas exactamente 
mediante la integracion de las ecuaciones diferenciales generales de 
Euler. 
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